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Volllastschaltbare Getriebe mit hoher Ganganzahl werden in Standardtraktoren aus Kosten- und 
Bauraumgründen als Gruppen- und Mehrfachgruppengetriebe ausgeführt. Diese Bauweise erfor-
dert bei einigen Gangwechseln getriebeinterne Übersetzungswechsel in mehreren Getriebegrup-
pen. Solche Mehrfachgruppenschaltungen unter Last stellen eine Herausforderung für die Schalt-
parameterabstimmung dar und können vom Fahrer als ruckbehaftet wahrgenommen werden. Die 
Analyse existierender Forschungsarbeiten und Veröffentlichungen zeigt als wesentliches Problem 
die Synchronisations- und Drehmomentübergaben der vielfach höheren Drehzahl- und Drehmo-
mentsprünge innerhalb der einzelnen Gruppen im Vergleich zum Stufensprung des direkten Ge-
triebegangwechsels. Für einfache Gruppengetriebe mit zwei Gruppen ist weiterhin bekannt, dass 
sich die Schaltabläufe eines Getriebes nennenswert unterscheiden, wenn sich der größere interne 
Stufensprung (Hauptstufe) in der ersten anstatt in der zweiten Gruppe befindet. Für Mehrfachgrup-
penlastschaltungen sind dahingehend keine Aussagen bekannt, obwohl durch die höhere Gruppen-
anzahl eine Vielzahl möglicher Getriebestrukturen existiert. 
In der vorliegenden Arbeit werden systematische Untersuchungen der charakteristischen Beson-
derheiten und Vorgänge bei Mehrfachgruppenlastschaltungen auf Basis des bekannten Wissens 
zum Ablauf einfacher Lastschaltungen und einfacher Gruppenlastschaltungen durchgeführt. Da-
raus resultieren allgemeingültige Beschreibungen des theoretischen Ablaufs von Mehrfachgrup-
penlastschaltungen für verschiedene Getriebestrukturen und Empfehlungen für die Getriebesteue-
rung. Beispielsweise sollten die Kupplungen der Hauptstufe und der ausgangsseitigen Getriebe-
gruppe im Drehmoment modulierbar sein, um schwingungsarme Lastschaltvorgänge zu erzielen. 
Außerdem bieten Getriebe mit Hauptstufe in der hinteren Getriebegruppe Vorteile für Zug-Hoch-
schaltungen und Getriebe mit der Hauptstufe in der ersten Gruppe Vorteile für Zug-Rückschaltun-
gen. Dabei stellen erstgenannte Getriebe geringere Anforderungen an die Getriebesteuerung. 
Anhand eines Viergruppengetriebes mit Hauptstufe in der hinteren Gruppe werden die zugehöri-
gen Empfehlungen zum Schaltablauf auf einem Getriebeprüfstand und in der Simulation überprüft. 
Die Ergebnisse bestätigen die aufgestellten Theorien und die aus der Literatur bekannte Aussage, 
dass bei jeder Schaltung das Getriebeeingangsdrehmoment kurzzeitig in der kleinsten der betei-
ligten Übersetzungen übertragen wird. Weiterhin ist die Hauptstufenkupplung mit der größeren 
nachgelagerten Übersetzung beim Schaltvorgang geringfügig belastet und unterliegt spürbarem 
Fliehkraftdruckeinfluss im Kupplungskolben, sodass bei der Getriebekonstruktion genaues Au-
genmerk auf die Steuerbarkeit dieser Kupplung zu legen ist. Abschließend zeigt die Simulation, 









Full power shift transmissions for standard tractors, that offer a high amount of gears, are based 
on a “grouped” transmission design, to reduce assembly space and costs. This design requires 
internal ratio changes within several transmission groups during a few gearshifts, called multi-
swap gearshifts. If multi-swaps are performed under load, the application of gearshift parameters 
is challenging and may lead to jerks during gearshifts. By analyzing existing publications and 
research papers, it appears that the main problem of multi-swap power shifts are the internal syn-
chronization and the torque transfer of the high internal speed and torque steps. These steps are 
very high, compared to the steps of the direct gearshift. In addition, the analysis shows that a two-
group transmission will offer different gearshift behavior if the bigger internal ratio step (main 
step) is located in the first group instead of locating in the second group. For multi-swap gearshifts, 
there are no comparable investigations known, even though a high amount of possible transmission 
designs and group arrangements exist.  
A systematical investigation of the characteristics of multi-swap power shift operations, based on 
existing knowledge for basic power shifts and power shifts of transmissions with two groups, is 
presented. The investigation leads to generally applicable descriptions for the behavior of multi-
swap power shift operations for different transmission designs and to guidelines for the transmis-
sion control. For example, the clutches of the main step and the last transmission group should 
offer the possibility for torque modulation to assure less oscillating gearshifts. In addition, trans-
missions that offer the main step within the last group perform better for upshifts, whereas trans-
missions with the main step within the first group perform better for downshifts. However, the 
first design requires less complexity of the transmission control.  
By means of a power shift transmission, consisting of four groups and offering the main step in 
the last group, the developed guidelines are verified on a transmission test bench and with a  
simulation model. The results confirm the developed theory of multi-swap power shifts. They also 
confirm the fact that the transmission input torque is transferred briefly by the smallest transmis-
sion ratio during a multi-swap power shift. Moreover, the clutch of the main step, linked to the 
higher ratio, transfers less torque and is subjected to noticeable pressure variation due to centrifu-
gal effects. Therefore, the controllability of this clutch should be of high interest during the trans-
mission design. Finally, the simulation model allows investigating the power and energy losses 
during the multi-swap power shifts. It is shown that the occurring power losses that are directly 
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Formelzeichen und Indizes 
Zeichen Einheit Beschreibung 
 -- 
Koeffizient einer Formel / Fahrbereich A des  
Prüfgetriebes / Ventilanschluss zum Verbraucher 
 % 
Prozentuale Auslastung eines Motors bezogen auf das 
maximale Motordrehmoment 
 -- 
Koeffizient einer Formel /  
Fahrbereich B des Prüfgetriebes 
 -- Erste bis dritte Bremse des Prüfgetriebes 
 Nm s/rad Dämpfungskonstante 
 -- 
Koeffizient einer Formel / 
Fahrbereich C des Prüfgetriebes 
 Nm/rad Torsionsfederkonstante einer Welle 
 Nm/rad 
Torsionsfederkonstante eines ausgangsseitigen 
Triebstrangs 
 Nm/rad 
Torsionsfederkonstante des Triebstrangs einer  
Fahrzeugachse 
 -- Maschinenkonstante einer E-Maschine 
 Nm/rad Torsionsfederkonstante eines Reifens 
 N/m Longitudinale Federkonstante eines Reifens 
 -- Lehrscher Dämpfungsgrad 
 N Kraft 
 N Anpresskraft der Reiblamellen einer Bremse 
 N Dynamische Anpresskraft von Reiblamellen 
 N Anpresskraft von Reiblamellen einer Kupplung 
 N Axiale Anpresskraft von Reiblamellen 
 N Rückstellkraft auf Reiblamellen 
 N Federkraft von Schraubenfedern 
 N Statische Anpresskraft von Reiblamellen 
 N Federkraft von Tellerfedern 
 -- Split-Kupplung „High“ eines Getriebes 




Zeichen Einheit Beschreibung 
 A Ankerstrom einer E-Maschine 
 A Sollankerstrom einer E-Maschine 
 A Ventilstrom der Bremse  bis  des Prüfgetriebes 
 A Ventilstrom der Kupplung  des Prüfgetriebes 
 A Ventilstrom der Kupplung  des Prüfgetriebes 
 A Ventilstrom der Kupplung  des Traktorgetriebes 
 A Strom zur Betätigung eines Ventils 
 -- Übersetzung eines Getriebes 
 -- Gesamte Getriebeübersetzung des Prüfgetriebes 
 -- 
Übersetzung zwischen Getriebeeingang und Getriebe-
ausgang des Reversiermoduls des Traktorgetriebes 
 -- Übersetzung des High-Low-Modus des Prüfgetriebes 
 -- Übersetzung des Planetengetriebeteils des Prüfgetriebes 
 -- Erste Übersetzung der ersten bis vierten Getriebegruppe 
 -- 
Zweite Übersetzung der ersten bis vierten  
Getriebegruppe 
 -- 
Dritte Übersetzung der zweiten und dritten  
Getriebegruppe 
 -- Vierte Übersetzung der zweiten Getriebegruppe 
 kgm² Trägheitsmasse 
 kgm² Gesamtträgheitsmasse einer geschlossenen Kupplung 
 kgm² Trägheitsmasse eines Motors 
 kgm² Trägheitsmasse einer E-Maschine 
 kgm² Trägheitsmasse des Getriebeeingangs 
 kgm² 
Trägheitsmasse der Planetenräder eines  
Planetengetriebes 
 kgm² Primärseitige Trägheitsmasse 
 kgm² Trägheitsmasse von Reifen 
 kgm² Sekundärseitige Trägheitsmasse 
 kgm² 
Trägheitsmasse der Zwischenwelle eines  
Planetengetriebes 
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Zeichen Einheit Beschreibung 
 kgm² 
Trägheitsmasse der Zwischenwelle des zweiten und  
dritten Planetengetriebes 
 kgm² 
Trägheitsmasse hinter der ersten bis vierten  
Getriebegruppe 
 -- Kupplung Modus „High“ des Prüfgetriebes 
 -- Kupplung Modus „Low“ des Prüfgetriebes 
 -- Vorwärtskupplung des Traktorgetriebes 
 -- 
Erste bis dritte Kupplung allgemein / Erste bis dritte 
Kupplung des Prüfgetriebes 
 -- 
Kupplung der ersten Übersetzung der ersten bis dritten 
Getriebegruppe 
 -- 
Kupplung der zweiten Übersetzung der ersten bis dritten 
Getriebegruppe 
 -- 
Kupplung der dritten Übersetzung der zweiten und  
dritten Getriebegruppe 
 -- 
Kupplung der vierten Übersetzung der zweiten  
Getriebegruppe 
 -- Split-Kupplung „Low“ eines Getriebes 
 Nm Drehmoment 
 Nm Variables Drehmoment in Gleichung A 
 Nm Variables Drehmoment in Gleichung B 
 Nm Übertragenes Drehmoment einer Bremse 
 Nm Drehmoment infolge von Dämpfung 
 Nm Drehmoment einer E-Maschine 
 Nm Ausgangsdrehmoment des Prüfgetriebes 
 Nm Eingangsdrehmoment des Prüfgetriebes 
 Nm Übertragenes Drehmoment einer Kupplung 
 Nm Übertragenes Drehmoment der Kupplung 1 
 Nm Übertragenes Drehmoment der Kupplung 2 
 Nm Lastdrehmoment eines Getriebes 




Zeichen Einheit Beschreibung 
 /  Nm Drehmoment eines Motors 
 Nm 
Solldrehmoment der innermotorischen Verbrennung  
eines Motors 
 Nm Solldrehmoment  
 Nm Drehmoment eines Getriebeausgangs 
 Nm Drehmoment eines Getriebeeingangs 
 Nm Drehmoment der E-Maschine des Prüfstands 
 Nm Maximales Drehmoment eines Motors 
 Nm Nenndrehmoment eines Motors 
 Nm Drehmoment am Planetenrad aufgrund von Zahnrad 1 
 Nm Drehmoment am Planetenrad aufgrund von Zahnrad 2 
 Nm Primärseitiges Drehmoment 
 Nm Sekundärseitiges Drehmoment 
 Nm Verzahnungsdrehmoment am Zahnrad 1 
 Nm Verzahnungsdrehmoment am Zahnrad 2 
 Nm 
Drehmoment am Ausgang der ersten bis vierten  
Getriebegruppe 
 Nm 
Drehmoment am Ausgang der ersten Getriebegruppe  
in Gang I 
 Nm 
Drehmoment am Ausgang der ersten Getriebegruppe  
in Gang II 
 Nm 
Übertragenes Drehmoment der ersten Kupplung der  
ersten bis vierten Getriebegruppe 
 Nm 
Übertragenes Drehmoment der zweiten Kupplung der 
ersten bis vierten Getriebegruppe 
 Nm 
Übertragbares Drehmoment der ersten Kupplung der 
ersten bis vierten Getriebegruppe 
 Nm 
Übertragbares Drehmoment der zweiten Kupplung der 
ersten bis vierten Getriebegruppe 
 kg Masse 
 1/min Drehzahl 
 1/min Differenzdrehzahl der Kupplung  des Prüfgetriebes 
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Zeichen Einheit Beschreibung 
 1/min Differenzdrehzahl der Kupplung  des Prüfgetriebes 
 1/min Drehzahl einer E-Maschine 
 1/min Ausgangsdrehzahl des Prüfgetriebes 
 1/min Eingangsdrehzahl des Prüfgetriebes 
 1/min Drehzahl eines Motors 
 1/min Drehzahl eines Getriebeausgangs 
 1/min Drehzahl eines Getriebeeingangs 
 1/min Drehzahl der E-Maschine des Prüfstands 
 1/min Nenndrehzahl eines Motors 
 1/min Drehzahl der Primärseite eines Schaltelements 
 1/min Drehzahl der Primärseite einer Bremse 
 1/min Drehzahl der Primärseite einer Kupplung 
 1/min Drehzahl der Überlastrutschkupplung des Prüfstands 
 1/min Drehzahl der Sekundärseite eines Schaltelements 
 1/min Drehzahl der Sekundärseite einer Kupplung 
 1/min Solldrehzahl eines Motors 
 1/min Drehzahl der Trägheitsmasse des Prüfstands 
 1/min 
Drehzahl am Ausgang der ersten bis vierten  
Getriebegruppe 
 1/min 
Hohlraddrehzahl des ersten Planetengetriebes im  
Prüfgetriebe 
 1/min Drehzahl der ersten Kupplung der ersten Getriebegruppe 
 1/min 
Hohlraddrehzahl des dritten Planetengetriebes im  
Prüfgetriebe 
 1/min 
Drehzahl der zweiten Kupplung der ersten  
Getriebegruppe 
 1/min 
Drehzahl der Primärseiten von Kupplung  und  des 
Prüfgetriebes 
 1/min 
Drehzahl der Sekundärseiten von Kupplung  und  
des Prüfgetriebes 




Zeichen Einheit Beschreibung 
 kW 
Reibverlustleistung der Bremse  bis  des  
Prüfgetriebes 
 kW 
Verlustleistung zwischen Ein- und Ausgang des  
Prüfgetriebes 
 kW Reibverlustleistung der Kupplung  des Prüfgetriebes 
 kW Reibverlustleistung der Kupplung  des Prüfgetriebes 
 kW 
Reibverlustleistung der Kupplungen  bis  des  
Prüfgetriebes 
 kW Maximale Leistung eines Motors 
 kW Nennleistung eines Motors 
 kW Verlustleistung einer Lamellenkupplung 
 bar 
Anpressdruck der Reiblamellen in Kupplung  des 
Prüfgetriebes 
 bar 
Anpressdruck der Reiblamellen in Kupplung  des 
Prüfgetriebes 
 bar Ventildruck der Bremse  bis  des Prüfgetriebes 
 N/m² Dynamischer Steuerdruck in Abhängigkeit des Radius 
 bar 
Fliehkraftdruck der Kupplungen  und  des  
Prüfgetriebes 
 N/m² Statischer hydraulischer Steuerdruck 
 bar Von außen gemessener Kolbendruck 
 bar Ventildruck der Kupplung  des Prüfgetriebes 
 bar Ventildruck der Kupplung  des Prüfgetriebes 
 bar Ventildruck der Kupplung  des Traktorgetriebes 
 bar Von der Steuerung bereitgestellter Pumpendruck 
 bar Steuerdruck der Bremsen  bis  des Prüfgetriebes 
 bar Steuerdruck der Kupplung  des Prüfgetriebes 
 bar Steuerdruck der Kupplung  des Prüfgetriebes 
 bar Steuerdruckversorgung des Prüfgetriebes 
 bar Schmierdruckversorgung des Prüfgetriebes 
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Zeichen Einheit Beschreibung 
 L/min 
Volumenstrom der Schmierölversorgung des  
Prüfgetriebes 
 -- Koordinatenrichtung der Bewegung eines Dämpfers 
 1/s Geschwindigkeit in Koordinatenrichtung q 
 -- Fahrbereich Rückwärts des Prüfgetriebes 
 -- Split-Kupplung Rückwärts eines Getriebes 
 -- Range-Kupplungen eines Getriebes 
 m Betrachteter Radius 
 m Dynamischer Reifenradius 
 m Außenradius eines Kupplungskolbens 
 m Innenradius eines Kupplungskolbens 
 m Außenradius von Reiblamellenflächen 
 m Innenradius von Reiblamellenflächen 
 m Mittlerer Reibradius von Reiblamellen 
 m Bezugsradius 
 -- Haupt-Schaltkupplungen eines Getriebes 
 -- Ventilanschluss zum Tank 
 °C Temperatur des Öls im Prüfgetriebesumpf 
 s Rutschzeit einer Lamellenkupplung 
 s Schaltzeit 
 s Zeitspanne zur Durchführung einer Schaltung 
 s Zeitpunkte 1 bis 6 
 V Ankerspannung einer E-Maschine 
 V Induktionsspannung einer E-Maschine 
 -- Ventilspule der Bremsen  bis  des Prüfgetriebes 
 -- Ventilspule der Kupplung des Prüfgetriebes 
 -- Ventilspule der Kupplung  des Prüfgetriebes 
 -- 
Ventilspulen für Schaltung der Fahrbereiche A bis R des 
Prüfgetriebes 




Zeichen Einheit Beschreibung 
 km/h 
Minimale Fahrgeschwindigkeit eines Traktors bei  
Motornenndrehzahl 
 kJ Reibarbeit einer Lamellenkupplung 
 mm Weg 
 mm Bremskolbenhub 
 mm Kolbenhub 
 mm Bewegungshub einer Koppelscheibe 
 -- Anzahl Gänge eines Getriebes 
 -- Anzahl Reibflächen einer Lamellenbremse 
 -- Anzahl Federn 
 -- Anzahl Reibflächen einer Lamellenkupplung 
 -- Anzahl der lastschaltbaren Getriebegänge 
 -- Anzahl Reibflächen einer Lamellenkupplung 
 -- Anzahl der Zähne eines Planetenrades 
 -- Anzahl der Zähne der Zahnräder 1 bis  4 
 N Differenz zwischen zwei Kräften 
 % Drehmomentanstieg eines Dieselmotors 
 s Zeitdifferenz zwischen zwei Zeitpunkten 
 -- 
Wirkungsgrad zwischen Ein- und Ausgang des  
Prüfgetriebes 
 -- 
Verzahnungswirkungsgrad vom Planetenrad zum 
Zahnrad 1 
 -- Verzahnungswirkungsgrad Standgetriebe 
 -- 
Verzahnungswirkungsgrad vom Zahnrad 2 zum  
Planetenrad 
 -- Reibungszahl einer Reiblamelle 
 -- Zahl Pi 
 1/s 
Winkelgeschwindigkeit des Öls im rotierenden  
Kupplungskolben 
 1/s Winkelgeschwindigkeit eines Planetenrades 
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Zeichen Einheit Beschreibung 
 1/s 
Winkelgeschwindigkeit der Primärseite eines Getriebes 
oder einer Kupplung 
 1/s 
Winkelgeschwindigkeit der Primärseite eines Getriebes 
oder einer Kupplung zum Zeitpunkt  
 1/s 
Winkelgeschwindigkeit der Primärseite eines Getriebes 
oder einer Kupplung zu Beginn einer Schaltung 
 1/s 
Differenzwinkelgeschwindigkeit zwischen Primär- und 
Sekundärseite einer Kupplung 
 1/s 
Winkelgeschwindigkeit der Sekundärseite eines  
Getriebes oder einer Kupplung 
 1/s 
Winkelgeschwindigkeit der Sekundärseite eines Getrie-
bes oder einer Kupplung zu Beginn einer Schaltung 
 1/s 
Winkelgeschwindigkeit der Primär- und Sekundärseite 
eines Getriebes im Synchronpunkt 
 1/s 
Winkelgeschwindigkeit der Zwischenwelle eines  
Planetengetriebes 
 1/s² Winkelbeschleunigung eines Planetenrades 
 1/s² 
Winkelbeschleunigung der Primärseite eines Getriebes 
oder einer Kupplung 
 1/s² 
Winkelbeschleunigung der Sekundärseite eines  
Getriebes oder einer Kupplung 
 1/s² 
Winkelbeschleunigung der Zwischenwelle eines  
Planetengetriebes 
 kg/m³ Dichte von Hydrauliköl 
 Wb Magnetischer Fluss im Erregerkreis einer E-Maschine 
 -- Gesamtspreizung eines Getriebes 
 -- 
Overdrivespreizung eines Getriebes für  
Motordrehzahlreduktion 
 -- Stufensprung zwischen zwei Getriebegängen 
 -- Stufensprung einer synchronisierten Schaltgruppe 
 -- 
Erster Stufensprung der ersten bis dritten  
Getriebegruppe 




Zeichen Einheit Beschreibung 
 -- 
Zweiter Stufensprung der zweiten und dritten  
Getriebegruppe 
 -- Dritter Stufensprung der zweiten Getriebegruppe 










AMT Automatisiertes Schaltgetriebe (Automated Manual Transmission) 
APG Anpassgetriebe 
AT Konventionelles Automatgetriebe (Automated Transmission) 
Autom. Automatische Gangauswahl 
CAD Computerunterstützes Konstruieren (Computer Aided Design) 
CAN Controller-Area-Network 
CASE IH CASE International Harvester Company 
CNH CASE New Holland 
CVT Stufenlose Getriebe (Continously Variable Transmission) 
DBV Druckbegrenzungsventil 
DCT Doppelkupplungsgetriebe (Dual Clutch Transmission) 
ECO ökonomisch (economical) 
ECU Motorsteuergerät (Engine Control Unit) 
EM Elektrische Maschine 
EMK Elektromagnetischer Kraft-Regler 
EW Elastische Welle 
FPT Fiat Power Train 
GIMA Groupement International de Méchanique Agricole 
GW Gelenkwelle 
Hi-Lo Zweifach-Lastschaltung 
IHC International Harvester Company 
IT Informationstechnik 
JD John Deere 
KS Klauenschaltung 
LSR Lastschaltbare Reversierung 
MT Manuelles Handschaltgetriebe (Manual Transmission) 
NFZ Nutzfahrzeug 






PID Regler mit Proportional-, Integral- und Differentialanteil 
PKW Personenkraftwagen 
PT1 Proportionales Übertragungsglied mit Verzögerung 1. Ordnung 
PWM Pulsweitenmodulation 
SKS Synchronisierte Klauenschaltung 
SPS Speicherprogrammierbare Steuerung 





USA Vereinigte Staaten von Amerika (United States of America) 
VDI Verein Deutscher Ingenieure 
VLS Volllastschaltung 














Traktoren entwickelten sich während der landtechnischen Mechanisierung zur Schlüsselmaschine 
der Landwirtschaft. Heute ist der Traktor eine multifunktionale, mobile Arbeitsmaschine mit  
mechanischen, hydraulischen und elektrischen Antrieben für Arbeitsgeräte. Die Übertragung von 
Zugkräften und die Bereitstellung einer prozessangepassten Arbeitsgeschwindigkeit sind seit jeher 
von herausragender Bedeutung. Dem Traktorfahrgetriebe kommt deshalb eine zentrale Stellung 
zu. Dies wird durch einen Kostenanteil für das Fahrgetriebe und Hinterachse von ca. 25 % bis 
30 % der gesamten Traktorkosten verdeutlicht [1], [2].  
Ausgehend von einfachen Getrieben mit Schieberadschaltung und wenigen Übersetzungsstufen 
wurden synchronisierte und teil- sowie volllastschaltbare Getriebe mit einer steigenden Anzahl 
von Übersetzungsstufen entwickelt. Diese Getriebe sollen die gestiegenen Komfort- und Effi-
zienzanforderungen erfüllen. Weiterhin ermöglichen die zunehmende Anzahl der Übersetzungs-
stufen und die verbesserten Getriebeschaltungen eine individuelle Anpassung der Fahrgeschwin-
digkeit an den Arbeitsprozess und damit die Optimierung des Arbeitsprozesses. Stufenlose Ge-
triebe in leistungsverzweigter Bauart stellen den aktuellen Stand der Entwicklung dar und bieten 
eine kontinuierliche Anpassung der Getriebeübersetzung bei hohem Fahrkomfort. Der weltweite 
Marktanteil von Lastschaltgetrieben ist weiterhin hoch, weil sie einen tendenziell höheren Wir-
kungsgrad und geringere Herstellkosten ermöglichen. Außerdem ist in einigen Märkten die erwar-
tete Zuverlässigkeit von lastschaltbaren Stufengetrieben höher als von stufenlosen Getrieben [3].  
Kompakte und kostengünstige Stufengetriebe mit vielen Übersetzungen werden im Traktorgetrie-
bebau in Gruppenbauweise ausgeführt. Hierbei werden mehrere Teilgetriebe hintereinander in 
Reihe angeordnet, wodurch einzelne Zahnräder für mehrere Übersetzungen nutzbar sind. Ein Ge-
triebe mit mehr als zwei Gruppen wird Mehrfachgruppengetriebe genannt. Strukturbedingt erfor-
dern einige Schaltvorgänge in Gruppen- und Mehrfachgruppengetrieben eine gleichzeitige Betä-
tigung der Schaltelemente verschiedener Getriebegruppen. Diese gleichzeitige Betätigung, zusam-
men mit den innerhalb des Getriebes ablaufenden Synchronisierungsvorgängen, stellen vor allem 
beim Übersetzungswechsel ohne Zugkrafteinbruch unter Last eine große Herausforderung in voll-
lastschaltbaren Getrieben dar. Der zugehörige Übersetzungswechsel ist merklich ruckbehaftet und 
führt zu mangelndem Schaltkomfort. Vor dem Hintergrund der heutigen Konkurrenz von last-
schaltbaren zu stufenlosen Traktorgetrieben rücken der Schaltkomfort einfacher- sowie Gruppen- 




1.2 Aufbau der Arbeit 
Im Rahmen dieser Arbeit werden charakteristische Besonderheiten und Vorgänge bei Lastschal-
tungen in Mehrfachgruppengetrieben untersucht, um als Grundlage für Optimierungen des Getrie-
beaufbaus, der Getriebesteuerung und des Schaltkomforts zu dienen.  
Diesbezüglich werden in Kapitel 2 die Anforderungen und Grundkonzepte für Traktorfahrgetriebe 
vorgestellt. Anschließend folgen eine Beschreibung und Begriffsdefinition der Gruppenbauweise 
von lastschaltbaren Stufengetrieben. Es werden die Grundlagen des Schaltablaufs von einfachen 
Lastschaltgetrieben präsentiert und durch Erkenntnisse über Schaltvorgänge in Gruppengetrieben 
erweitert. Der Prozess zur Schaltparameterapplikation wird umrissen. 
Auf Basis der beschriebenen Grundlagen kann in Kapitel 3 die zentrale Forschungsfrage der Ar-
beit herausgearbeitet werden. Es werden die Unterschiede von einfachen Last- und einfachen 
Gruppenlastschaltungen gegenüber Mehrfachgruppenlastschaltungen und die bekannten Wissens-
lücken aufgezeigt. Zur Beantwortung der Forschungsfrage wird die Methodik der Arbeit präsen-
tiert. 
In Kapitel 4 erfolgt die grundlegende, theoretische Analyse der Schaltvorgänge in Mehrfachgrup-
pengetrieben anhand von vereinfachten Triebstrangsimulationsmodellen. Aus der Vielzahl mögli-
cher Getriebekonfigurationen eines Viergruppengetriebes werden die drei wichtigsten Konfigura-
tionen bezogen auf den Schaltablauf ausgewählt und theoretische Schaltabläufe für Zug-Hoch- 
und Zug-Rückschaltungen hergeleitet. 
In Kapitel 5 werden der Aufbau eines Prüfgetriebes, eines Prüfstands und der zugehörigen Simu-
lationsmodelle beschrieben. Mit dem Prüfstand sollen die theoretischen Erkenntnisse zum Schalt-
ablauf für ein Prüfgetriebe mit vier Getriebegruppen verifiziert werden. Das dynamische 
Triebstrangverhalten des Prüfstands wird zuvor anhand eines Vergleichs zu Lastschaltvorgängen 
im Traktor validiert. Die Mess- und Simulationsergebnisse der Prüfstandversuche werden in Ka-
pitel 6 vorgestellt. Es erfolgen praxisorientierte Aussagen zum Schaltablauf bei Mehrfachgrup-
penlastschaltungen. Außerdem werden der Einfluss des Stufensprungs und der Getriebehydraulik 
sowie die Energieverluste während einer Schaltung untersucht. 
Ausgehend von den Erfahrungen während der Versuchsdurchführung und auf Basis der theoreti-
schen Untersuchungsergebnisse zu Mehrfachgruppenlastschaltungen werden in Kapitel 7 die Er-
kenntnisse zusammengestellt und praktische Empfehlungen zur Getriebesteuerung ausgearbeitet. 
Die Zusammenfassung der Arbeit und ein Ausblick auf zukünftige Untersuchungen erfolgt in Ka-
pitel 8. 
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2 Grundlagen und Stand der Technik 
In diesem Kapitel werden ein Überblick über die Anforderungen an Traktorfahrgetriebe und an-
hand derer die unterschiedlichen, resultierenden Getriebebauformen aufgezeigt. Nach einer an-
schließenden Begriffsdefinition und Beschreibung von Gruppengetrieben wird das bekannte Wis-
sen zu einfachen Lastschaltvorgängen und Gruppenlastschaltungen sowie zur Applikation der Ge-
triebeschaltparameter vorgestellt. 
2.1 Anforderungen und Grundkonzepte für Traktorfahrgetriebe 
Nahezu jeder Arbeitseinsatz eines Traktors erfordert die Übertragung von hohen Zugkräften 
und/oder die Einstellung einer prozessoptimalen Fahrgeschwindigkeit, oft bei maximaler Motor-
leistungsabgabe. Das Fahrgetriebe ist daher im Traktor ein zentrales Triebstrangelement, weil es 
die Drehmoment-Drehzahlkennlinie des Dieselmotors an die Drehmoment-Drehzahlanforderun-
gen des Arbeitsprozesses anpasst. 
Moderne Traktordieselmotoren weisen Drehmoment-Drehzahl-Kennlinien nach Bild 2-1 auf. Die 
Leerlaufdrehzahl der Motoren liegt zwischen ca. 600 1/min bis 850 1/min und die Nenndrehzahl 
zwischen ca. 1700 1/min bis 2400 1/min. Das maximale Motordrehmoment wird bei ca. 60 % bis 
 
























3 Maximale Motorleistung Pmax
5 Motornennpunkt für Drehzahl nnenn, Drehmoment Mnenn und Leistung Pnenn
4 Sogenannter Konstant-Leistungsbereich
2 Motordrehzahl bei max. Motordrehmoment



























80 % der Motornenndrehzahl erreicht, wobei der zugehörige, prozentuale Drehmomentanstieg 
zwischen Nenn- und Maximaldrehmoment ca. 15 % bis 40 % beträgt [1], [5], aber eventuell auch 
darüberliegt. Bei vielen Motoren wird die maximale Motorleistung unterhalb der Nenndrehzahl 
erreicht. Der zugehörige Drehzahlbereich, in dem die Motorleistung gleich oder größer als die 
Motornennleistung ist, wird als Konstant-Leistungsbereich des Dieselmotors bezeichnet. 
Das Drehmoment-Drehzahl-Diagramm des Arbeitsprozesses kann bei idealisiert konstanter Leis-
tungsabgabe durch eine Hyperbel beschrieben werden (Bild 2-2). Die Geschwindigkeitsgrenz-
werte dieser Leistungshyperbel ergeben sich wie folgt: Mit Verringerung der Fahrgeschwindigkeit 
steigt das Raddrehmoment an, bis die Traktionsgrenze der Traktorreifen erreicht ist, wodurch das 
idealisiert konstante, maximale Raddrehmoment definiert wird. Die Traktionsgrenze ist von der 
Bodenart abhängig und liegt für betonierte oder asphaltierte Straßen höher als für landwirtschaft-
liche Böden (Acker) [6]. Das maximale Raddrehmoment variiert somit in Abhängigkeit der Auf-
standskraft der Traktorreifen und des Triebkraftbeiwertes des Bodens, wobei die Traktionsgrenze 
für Feldarbeiten zur ersten Triebstrangauslegung überschlägig bei ca. 5 km/h bis 7 km/h Fahrge-
schwindigkeit angenommen werden kann [7]. Die maximale Fahrgeschwindigkeit oder Raddreh-
zahl eines Standardtraktors ist vom Traktortyp abhängig und wird länderabhängig durch Grenz-
werte für die zulässige Höchstgeschwindigkeit definiert. In westlichen Märkten ergeben sich ma-
ximale Fahrgeschwindigkeiten für Standardtraktoren von 40 km/h, 50 km/h oder teilweise 
60 km/h [8]. 
Innerhalb dieser Geschwindigkeitsgrenzwerte wird die benötigte Arbeitsgeschwindigkeit des 
Traktors vom Arbeitsprozess vorgegeben. Bei langsamer Fahrgeschwindigkeit und unterhalb der 
Traktionsgrenze werden überwiegend Arbeiten mit hoher Zapfwellenlast und hoher Motorlast, 
 




































Zugkraftlücke5 – 7 km/h
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aber geringerem Zugkraftbedarf durchgeführt wie z.B. Fräsen. Im Arbeitsbereich zwischen 6 km/h 
bis 10 km/h liegt der Bereich schwerer Zugarbeit wie z.B. Tiefgrubbern oder Pflügen. Der Bereich 
leichter Zugarbeit, wie bei z.B. leichtem Grubbern, Scheibeneggen oder Säen, liegt zwischen 
8 km/h bis 15 km/h. In den beiden letztgenannten Bereichen kann die maximale Motorleistung 
(abzüglich Nebenverbrauchern) über das Fahrgetriebe übertragen werden, allerdings ist der  
hydraulische- und der Zapfwellenleistungsanteil bei der leichten Zugarbeit tendenziell höher.  
Darüber hinaus gibt es zahlreiche weitere Arbeiten wie z.B. Transport auf dem Feld, Transport auf 
der Straße, Düngung und Pflanzenschutz, bei denen tendenziell nicht die gesamte Motorleistung 
über das Fahrgetriebe übertragen und häufig auch nicht die gesamte Motorleistung ausgenutzt 
wird. Nach [1] und [9] kann für die genannten Arbeiten ein Hauptarbeitsbereich des Traktors zwi-
schen 4 km/h bis 12 km/h definiert werden. In diesem Bereich werden ca. 60 % bis 70 % aller 
Arbeitseinsätze, bezogen auf die gesamte Einsatzzeit des Traktors, durchgeführt [1], [7]. Die zu-
gehörigen Arbeitsgeschwindigkeiten erhöhen sich aufgrund von Leistungssteigerungen der Trak-
toren und verbesserter Prozessführung der Anbaugeräte kontinuierlich geringfügig. Für westliche 
Traktormärkte lässt sich der Hauptarbeitsbereich aktuell auf Geschwindigkeiten bis ca. 20 km/h 
erweitern. 
In Bild 2-2 ist die Leistungshyperbel des Arbeitsprozesses der Drehmoment-Drehzahlkennlinie 
des Dieselmotors für drei beliebige, aber konstante Übersetzungen des Fahrgetriebes, den soge-
nannten „Gängen“, zwischen Motor und Rad gegenübergestellt. Der erste Gang wird durch die 
höchste Übersetzung und der höchste Gang durch die geringste Übersetzung definiert. Es wird 
deutlich, dass mit wenigen Gängen große Zugkraftlücken entstehen und nur ein Teil des Drehmo-
ment-Drehzahl-Diagramms der Arbeitsprozesse abgedeckt werden kann, beziehungsweise der 
Traktor kaum einsetzbar ist. Mit zunehmender Ganganzahl verbessert sich die Anpassung der Die-
selmotorkennlinie an die Leistungshyperbel des Arbeitsprozesses und die entstehenden Zugkraft-
lücken werden kleiner.  
Darüber hinaus hat die Durchführung des Gangwechsels entscheidenden Einfluss auf die Nutzbar-
keit der einzelnen Gänge. Je schneller und komfortabler der Gangwechsel vollzogen wird und je 
geringer der Zugkrafteinbruch während des Gangwechsels ist, desto besser können die einzelnen 
Gänge zur Kennlinienanpassung genutzt werden. Insbesondere Traktoren arbeiten oft in einem 
ungünstigen Verhältnis von hoher Zugkraft und geringer kinetischer Fahrzeugenergie, wie bei-
spielsweise beim Pflügen [10], [11]. Ein Zugkrafteinbruch während des Gangwechsels führt dann 
sehr schnell zum Stillstand des Traktors. Solche Gangwechsel sind unkomfortabel für den Fahrer 
und können die Nutzbarkeit des nächst höheren Ganges ausschließen, wenn erneutes Anfahren des 




Die genannten Anforderungen prägten die technische Entwicklung von Traktorfahrgetrieben. Mit 
fortschreitendem Entwicklungstand erhöhte sich die Anzahl der Getriebegänge und die Durch-
führung der Gangwechsel wurde verbessert. Seit den 1950er Jahren wird mit synchronisierten, 
anstelle von nicht synchronisierten Klauen- oder Schieberadschaltungen, der Schaltvorgang mit 
Zugkraftunterbrechung verbessert [12]. Parallel wurden unter Last schaltbare Getriebe entwickelt, 
bei denen mit Hilfe von Kupplungen, Bremsen und Freiläufen der Gangwechsel ohne spürbare 
Zugkraftunterbrechung vollzogen werden kann.  
Das erste Traktorgetriebe mit Lastschaltung zwischen jeweils zwei Gängen wurde 1954 von der 
International Harvester Company (IHC) in den Vereinigten Staaten von Amerika (USA) vorge-
stellt [13]. Aufgrund des Erfolgs folgten viele Hersteller mit ähnlichen Konstruktionen [14], [15], 
[13]. In den Jahren 1958 und 1963 stellten die Ford Motor Company und John Deere (JD) jeweils 
ein Getriebe mit zehn bzw. acht durchgehend unter Last schaltbaren Gängen vor [16], [10], [17]. 
Solche Getriebe werden als volllastschaltbare Getriebe bezeichnet, während Getriebe bei denen 
nur ein Teil der Gänge unter Last geschaltet wird, als teillastschaltbare Getriebe bezeichnet wer-
den. Die Voll- und Teillastschaltgetriebe mit zwei und mehr lastschaltbaren Gängen wurden zu-
nächst im nordamerikanischen Markt erfolgreich eingeführt [14]. In Europa gelang eine Marktein-
führung Ende der 1980er Jahre mit drei- und vierstufigen Teillastschaltgetrieben [18], [8]. 
Ebenfalls in den 1950er Jahren wurden Getriebe mit stufenlos verstellbarer Übersetzung diskutiert 
und erste Konstruktionen mit hydrodynamischen [19], hydrostatischen, elektrischen und mecha-
nischen Wandlern ausgeführt [13], [20], [21]. Die mäßigen Wirkungsgrade der stufenlosen Wand-
ler und die erhöhten Herstellkosten im Vergleich zu Stufengetrieben verhinderten allerdings eine 
erfolgreiche Serienproduktion. Diese gelang der Firma Fendt im Jahr 1996 mit einem stufenlos- 
hydrostatisch-mechanischen Getriebe und äußerer Leistungsverzweigung [22], [23]. Infolgedes-
sen entwickelten verschiedenste Hersteller stufenlos-leistungsverzweigte Getriebe, die den Stand 
der Technik im Premiumsegment der Traktorfahrgetriebe darstellen. Aktuelle Studien untersuchen 
das Potential von stufenlosen Getrieben mit innerer Leistungsverzweigung für Fahrzeuge mit we-
niger als 100 kW Leistung [24] und den Einsatz elektrischer Wandler in leistungsverzweigten Ge-
trieben mit mehreren Leistungsschnittstellen [25].  
Weltweit gibt es länderspezifisch unterschiedliche technische Entwicklungsstände sowie verschie-
dene landwirtschaftliche Arbeitsprozessanforderungen, die auch innerhalb eines Landes diversifi-
ziert sind. Global betrachtet werden daher alle angesprochenen Fahrgetriebestrukturen angeboten. 
Zur besseren Übersicht können die Traktorgetriebekonzepte nach Technologiestufen geordnet 
werden. Eine Klassifikation in fünf Technologiestufen inklusive Länderzuordnung wird in [8] vor-
gestellt (Anhang A). Demnach sind Getriebe der Technologiestufe I mit Schieberadschaltung und 
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fünf bis acht Vorwärtsübersetzungen in weniger entwickelten Ländern üblich, werden aber in Pre-
miummärkten nicht mehr angeboten. In diesen Märkten sind teillastschaltbare, volllastschaltbare 
oder stufenlose Fahrgetriebe entsprechend der Technologiestufen IV und V etabliert. 
Zur Steigerung der Effizienz, des Fahrkomforts und des Arbeitsprozesses werden bei den Techno-
logiestufen IV und V automatisierte Fahr- und Getrieberegler eingesetzt [11], [26], [8]. In Abhän-
gigkeit der Automatisierung kommandiert der Fahrer dabei die gewünschte Fahrgeschwindigkeit 
und nimmt keinen unmittelbaren Einfluss auf die Gangauswahl und den Gangwechsel. Diese er-
folgen auf Basis der Fahrstrategie und der verfügbaren oder benötigten Leistung durch den Fahr-
regler. Untersuchungen zeigen, dass die resultierenden Kraftstoffeinsparungen von 10 % bis 45 % 
im Vergleich zu Traktoren ohne automatisierte Gangauswahl betragen können [27], [28], [29].  
2.2 Gruppenbauweise bei lastschaltbaren Stufengetrieben 
2.2.1 Prinzip und Begriffsdefinition zur Gruppenbauweise 
In Gruppenbauweise ausgeführte Getriebe bestehen aus zwei oder mehreren in Reihe angeordne-
ten Teilgetrieben, den sogenannten Gruppen [30]. Im Rahmen dieser Arbeit werden Gruppenge-
triebe, die aus zwei Gruppen bestehen, als einfache Gruppengetriebe bezeichnet. Getriebe, die aus 
drei oder mehreren in Reihe angeordneten Gruppen bestehen, heißen Mehrfachgruppengetriebe. 
Die Bezeichnung der Gruppen erfolgt ausgehend vom Getriebeeingang zum Getriebeausgang, als 
erste Gruppe, zweite Gruppe, dritte Gruppe usw. Jede dieser Gruppen kann zwei oder mehr Über-
setzungsstufen aufweisen. In Bild 2-3 ist beispielhaft ein Mehrfachgruppengetriebe mit drei Grup-
pen und teilweise mehreren Stirnradübersetzungen pro Gruppe dargestellt. Zwischen den einzel-
nen Gruppen befinden sich die reduzierten Trägheitsmassen der Teilgetriebe. Bei Planetengetrie-
ben kommen zusätzlich die Trägheitsmassen der freien Koppelwelle hinzu. 
Die Anzahl der resultierenden Gänge des Gruppengetriebes ergibt sich multiplikativ aus der An-
zahl der Übersetzungsstufen pro Getriebegruppe. Für das Getriebe in Bild 2-3 ergeben sich so 24 
Gänge. Die Gesamtübersetzung jedes einzelnen Ganges ist das Produkt aus den jeweils genutzten 
Gruppeneinzelübersetzungen. Der Stufensprung innerhalb einer Gruppe muss nicht einheitlich 
sein und sollte zwischen den Gruppen so gewählt werden, dass möglichst wenig Überschneidun-
gen einzelner Gänge entstehen, sie also nicht die gleiche Gesamtübersetzung aufweisen. Nach [31] 
sollten Gruppengetriebe deshalb eine geometrische Stufung mit durchgehend gleichem Stufen-
sprung zwischen den Gängen erhalten.  
Das Getriebe aus Bild 2-3 weist beispielsweise den kleinsten Stufensprung  in der dritten 




 ist zwischen den beiden Übersetzungen der ersten Gruppe angeordnet. Die Stufensprünge 
zwischen allen vier Übersetzungen der zweiten Gruppe  bis  sind gleich groß und so am 
Stufensprung der ersten Gruppe orientiert, dass eine geometrische Reihe mit acht Gängen entsteht.  
Durch den kleinen Stufensprung  in der dritten Gruppe werden diese acht Gänge mit halbem 
Stufensprung der ersten Gruppe versetzt angeordnet, so dass das Getriebe in den ersten 16 Gängen 
durchgehend eine feine Stufung aufweist (Gangfolge verdichtet). Der größte interne Stufensprung 
des Getriebes  befindet sich in der dritten Gruppe zwischen der zweiten und dritten Überset-
zungsstufe. Die Stufung ist so groß gewählt, dass die zugehörigen acht Gänge direkt hinter den 
 
Bild 2-3: Getriebestruktur und Stufensprunganordnung eines beispielhaften Mehrfachgruppen-
getriebes mit drei Gruppen 
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ausgewählter Gangwechsel: 1-2: 2-3: 4-5: 16-17:
Grafische Darstellung der Größe des Stufensprungs
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ersten sechzehn Gängen platziert sind (Gangfolge erweitert). Das Gesamtgetriebe besitzt somit 
zwischen den Gängen 17 bis 24 eine größere Gangstufung, die dem Stufensprung der ersten 
Gruppe entspricht. 
Die Freiheit bei der Anordnung der Stufensprünge innerhalb des Gruppengetriebes erschwert die 
Betrachtung der einzelnen Gangwechsel. Grundsätzlich weisen Gruppengetriebe verschiedene Ar-
ten von Gangwechseln auf. Es gibt Gangwechsel, die nur zwischen zwei Übersetzungen innerhalb 
einer Gruppe ablaufen. Diese Gangwechsel werden als einfache Übersetzungswechsel oder als 
„Einfach-Swap“ bezeichnet. Gangwechsel mit Übersetzungswechsel in zwei Gruppen werden als 
doppelter Übersetzungswechsel oder als „Zweifach-Swap“ bezeichnet. Bei einem Gangwechsel 
mit Übersetzungswechsel in drei Gruppen heißt es analog dreifacher Übersetzungswechsel oder 
„Dreifach-Swap“ usw. In Abhängigkeit von den internen Übersetzungswechseln in den Gruppen 
können sowohl beim Einfach-, Zweifach- und Dreifach-Swap direkte Gangwechsel in einen be-
nachbarten Gang oder indirekte Gangwechsel mit Gangsprüngen entstehen. Beim Getriebe in Bild 
2-3 werden beispielsweise der direkte Gangwechsel 1-2 als Einfach-Swap, der Gangwechsel 2-3 
als Zweifach-Swap und der Gangwechsel 4-5 als Dreifach-Swap ausgeführt. Der Gangwechsel 
16-17 des Beispielgetriebes (Bild 2-3) ist ebenfalls ein Dreifach-Swap, allerdings ist in diesem 
Fall der Stufensprung in der dritten Gruppe am größten, während die dritte Gruppe beim Gang-
wechsel 4-5 den kleinsten Stufensprung aufweist. Für alle Gruppen- und Mehrfachgruppenschal-
tungen ist dabei charakteristisch, dass der größte intern beteiligte Stufensprung um ein Vielfaches 
größer ist als der kleinste beteiligte Stufensprung. Zur besseren Beschreibung der Gangwechsel 
wird daher im Rahmen dieser Arbeit die am Gangwechsel beteiligte Gruppe mit dem größten Stu-
fensprung als Hauptstufe und alle anderen Gruppen mit kleinerem Stufensprung als Nebenstufen 
bezeichnet. 
Neben der Gruppenbauweise können Stufengetriebe in Windungsbauweise ausgeführt werden 
[31]. Bei dieser Bauweise reduzieren sich die Gruppen auf einzelne Zahnradpaare, die über Schalt-
stellen miteinander verbunden sind. Dadurch kann die Anzahl der Zahnradpaare bei Getrieben mit 
vielen Gängen auf ein Minimum reduziert werden [31]. Allerdings sind nur wenige Gangüberset-
zungen dieser Getriebe frei wählbar, weil sich die übrigen Gangübersetzungen als Kombinationen 
der Zahnradpaarübersetzungen ergeben [32]. In [32] wird eine Methode zur Kostenbewertung ei-
nes Zwei- oder Dreiwellengetriebes anhand der Zahnradanzahl bezogen auf die Getriebegangan-
zahl vorgestellt. Demnach sind diese Getriebe trotz der wenigen Zahnradpaare durch die erhöhten 
Kosten für zusätzliche Schaltstellen und Lagerungen für Fahrzeuggetriebe unwirtschaftlich und 




2.2.2 Lastschaltbare Getriebe in Gruppenbauweise bei PKW und NFZ 
Bei Getrieben für Personenkraftwagen (PKW) erfolgt die Abstufung der Gänge angenähert pro-
gressiv. Das bedeutet, dass der Fahrgeschwindigkeitsunterschied zwischen allen Gängen ähnlich 
ist, der Stufensprung zwischen den kleinen Gängen ist aber größer als zwischen den hohen Gän-
gen. Diese Abstufung ist für PKW prädestiniert, weil bei langsamen Fahrgeschwindigkeiten hohe 
Leistungsreserven vorhanden sind, um Zugkraftlücken zu kompensieren. Bei hohen Fahrge-
schwindigkeiten wird eine enge Gangabstufung für guten Fahr-und Schaltkomfort benötigt [31].  
PKW- Getriebebauarten, bei denen Gangwechsel unter Last und ohne Zugkraftunterbrechung aus-
geführt werden können, sind die konventionellen Automatgetriebe (AT), bestehend aus hydrody-
namischem Wandler und Planetengetriebe, Doppelkupplungsgetriebe (DCT) und vereinzelt Auto-
matgetriebe in Vorgelegebauweise [31]. Bei der Entwicklung moderner AT wird großes Augen-
merk darauf gelegt, dass direkte Gangwechsel und möglichst viele der indirekten Gangwechsel in 
einen übernächsten Gang als Einfach-Swaps ausgeführt werden, um sehr guten Schaltkomfort 
beim Gangwechsel zu erreichen [33], [34]. Die hohen Anforderungen an den Schaltkomfort und 
die progressive Gangabstufung sind wichtige Gründe für die geringe Verbreitung von lastschalt-
baren Gruppengetrieben im Automobilbereich. Von älteren Vier- und Fünfgang-AT ist allerdings 
bekannt, dass bestehende Drei- oder Vierganggetriebe mit Schnellgangvor- oder Nachschaltstufe 
ausgerüstet wurden [30]. Gleiches gilt vereinzelt für modernere Entwicklungen zu kostengünsti-
gen Sechsgang-AT, bei denen ein Vierganggetriebe mit Untersetzungsnachschaltgruppe eingesetzt 
wird [35], [36]. In den entstehenden einfachen Gruppengetrieben werden einige direkte und  
indirekte Gangwechsel unter Last als Zweifach-Swaps ausgeführt. 
Bei DCT können aufgrund der vorhandenen zwei Kupplungen nur Einfach-Swaps unter Last aus-
geführt werden. Indirekte Gangwechsel in einen übernächsten Gang sind ebenfalls nicht unter Last 
möglich, weil beide Gänge derselben Kupplung zugeordnet sind. In diesen Fällen wird eine soge-
nannte „Stützschaltung“ in den nächst höheren oder niedrigeren Gang durchgeführt, bevor der 
Zielgang eingelegt wird. In Studien zu kompakten DCT mit 10 Gängen, bei denen die beiden syn-
chronisierten Teilgetriebe über eine weitere Schaltklaue mit jeder Kupplung verbunden werden 
können, werden Stützschaltungen für direkte Gangwechsel erforderlich [37]. Bei Stützschaltungen 
müssen die Schaltelemente pro Gangwechsel mehrfach betätigt werden. Die Eigenschaften dieser 
Gangwechsel sind aber nur teilweise mit den Zweifach-Swaps gemäß Kapitel 2.2.1 vergleichbar. 
Getriebe für Nutzfahrzeuge (NFZ) werden überwiegend geometrisch gestuft, weil infolge der ge-
ringeren massespezifischen Fahrzeugleistung als bei PKW ein gleichbleibender Stufensprung über 
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alle Gänge notwendig ist. Weiterhin werden die Getriebe in Gruppenbauweise mit bis zu 16 Gän-
gen ausgeführt [31]. Sie bestehen aus einem Hauptgetriebe mit vier oder sechs Gängen, einer op-
tional vorgeschalteten „Splitgruppe“ zum Verdichten der Hauptgetriebegangfolge und einer opti-
onal nachgeschalteten „Rangegruppe“ zur Erweiterung der Gangfolge [31]. Hierbei handelt es sich 
um manuelle Handschaltgetriebe (MT) oder automatisiere Schaltgetriebe (AMT), die mit Zug-
kraftunterbrechung geschaltet werden.  
Lastschaltbare NFZ-Getriebe werden überwiegend in Omnibussen oder Kommunalfahrzeugen 
eingesetzt [30], [31] und werden wie bei PKW als AT mit hydrodynamischem Wandler plus Pla-
netengetriebe ausgeführt. Moderne Getriebe erreichen sechs Gänge ohne Gruppenschaltungen 
[31], [38]. Ältere Getriebebauarten verfügten über Drei- oder Vierganggrundgetriebe und konnten 
über eine zweistufige Vor- oder Nachschaltgruppe zu Sechs- und Achtganggetrieben mit einfacher 
Gruppenschaltung erweitert werden [30].  
2.2.3 Teil- und volllastschaltbare Gruppengetriebe bei Standardtraktoren 
Moderne teil- und volllastschaltbare Stufengetriebe der Technologiestufen IV und V ermöglichen 
in niedrigen Gängen eine Fahrgeschwindigkeit  von 2,0 km/h bis 2,5 km/h bei Motor-
nenndrehzahl [8]. Im höchsten Gang wird typischerweise eine Endgeschwindigkeit  von 
50 km/h bei reduzierter Motordrehzahl angestrebt. Zusätzlich werden optionale „Kriechgänge“ für 
Fahrgeschwindigkeiten ab 300 m/h bei Motornenndrehzahl angeboten [8]. Der Einsatz dieser Op-
tion ist aufgrund der Verfügbarkeit von stufenlosen Getrieben aber rückläufig.  
Bei Kenntnis des Fahrgeschwindigkeitsbereichs kann die notwendige Gesamtspreizung  des 
Getriebes nach Formel (2.1) ermittelt werden. Die darin enthaltene Overdrivespreizung  von 
1,2 bis 1,25 vergrößert die Gesamtgetriebespreizung, um die Endgeschwindigkeit bei reduzierter 
Motordrehzahl zu erreichen. Für ältere Getriebe ohne Kriechgänge, ohne Overdrivespreizung und 
40 km/h Höchstgeschwindigkeit gibt [11] eine übliche Gesamtgetriebespreizung  von 16 an, 
während [4] eine Gesamtspreizung für moderne Traktorgetriebe ohne Kriechgänge und mit 
50 km/h Höchstgeschwindigkeit von 20 bis 25 benennt.  
 (2.1) 
Der Stufensprung  zwischen den Getriebegängen sollte im Hauptarbeitsbereich eng gewählt 
werden, weil diese Gänge häufig bei hoher Motorauslastung genutzt werden [39] und auf Lastän-
derungen durch Gangwechsel reagiert wird. Optimalerweise ist beim Gangwechsel der Drehzahl-




Dadurch wird die Drehmomentkennlinie des Dieselmotors gut an die Leistungshyperbel des Ar-
beitsprozesses angepasst (Bild 2-2). Bei Transportarbeiten mit hohen Fahrgeschwindigkeiten ist 
eine ähnlich feine Getriebestufung erforderlich, wenn zur Geräusch- und Energieverbrauchsreduk-
tion die Motordrehzahl abgesenkt werden soll. Zusätzlich sind kleinere Stufensprünge hilfreich 
für die automatische Gangauswahl im Fahrregler [3]. In [29] wird ein Stufensprung von 1,15 für 
maximale Kraftstoffeinsparung bei Feld- und Transportarbeiten empfohlen. Bei langsamen Fahr-
geschwindigkeiten im Bereich der Zapfwellenarbeiten sind aufgrund der geringen Geschwindig-
keitsunterschiede zwischen den Übersetzungsstufen theoretisch größere Stufensprünge zulässig. 
Aktuelle Teil- und Volllastschaltgetriebe verfügen über Stufensprünge zwischen 1,16 bis 1,23. 
Bei gegebener Gesamtgetriebespreizung  und gewünschtem, durchgehendem Stufensprung 
 folgt für die notwendige Anzahl  der Getriebegänge unter Anwendung der geometrischen 
Reihe [4]: 
 (2.2) 
Je nach Vorgabe, ergeben sich daraus 20 bis 25 notwendige Gänge, wie sie in ausgeführten Teil- 
und Volllastschaltgetrieben zur Anwendung kommen [3], [8]. Einfache Vorgelege-Getriebe mit je 
einer Verzahnungsstufe pro Gang führen bei dieser hohen Gangzahl zu sehr teuren, extrem langen 
Getrieben mit großem Achsabstand, sodass Traktorstufengetriebe in Gruppenbauweise mit geo-
metrischer Gangabstufung konstruiert werden [14].  
Der typische Aufbau von Teillastschaltgetrieben mit vier oder mehr lastschaltbaren Gängen ist in 
Bild 2-4 dargestellt. Diese Getriebe sind prinzipbedingt als Gruppengetriebe ausgeführt, bestehend 
aus einem lastschaltbaren und einem synchronisiert schaltbaren Getriebeteil. Die Anfahr- und Re-
versierkupplung ist in der Regel zwischen beiden Getriebeteilen angeordnet, damit die beteiligten 
rotierenden Trägheitsmassen bei Betätigung der Synchronschaltstellen möglichst gering sind.  
Die Gangwechsel unter Last können in einigen Getrieben als Einfach-Swaps ausgeführt werden 
(z.B.: JD DirectDrive, JD PowrQuad, [40], [41]). In anderen Getrieben wird der lastschaltbare 
Getriebeteil als Getriebe mit zwei Gruppen ausgeführt (z.B.: ZF T7300, [42]), sodass dort Zwei-
fach-Swap Gangwechsel entstehen können. Soweit bekannt ist, werden in lastschaltbaren Getrie-
beteilen, die aus drei Gruppen bestehen, keine Dreifach-Swap Gangwechsel unter Last ausgeführt, 
weil einige Gänge der Getriebeanordnung nicht genutzt werden und weil die Gangwechsel vom 
letzten in den ersten Gang des lastschaltbaren Getriebeteils nur in Verbindung mit einer Synchron-
schaltung auftreten (z.B.: GIMA Hexashift, [43]).  
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Der Stufensprung im lastschaltbaren Getriebeteil entspricht dem gewünschten Stufensprung  
auf Basis des Arbeitsprozesses. Wird der lastschaltbare Teil als Gruppengetriebe ausgeführt, so 
gibt es Varianten, bei denen die Hauptstufe in der ersten Gruppe (z.B.: GIMA Hexashift) und 
Varianten, bei denen die Hauptstufe in der letzten Gruppe ist (z.B.: ZF T7300). Der theoretisch 
resultierende Stufensprung in der Synchronschaltgruppe  kann bei bekannter Gangzahl  
des lastschaltbaren Getriebeteils nach Formel (2.3) berechnet werden, sollte in der Praxis aber 
kleiner ausfallen, damit die synchronisierten Gänge überlappen und der Anwender bei jeder Fahr-
geschwindigkeit den Vorteil der Lastschaltung nutzen kann.  
 (2.3) 
Hinter dem eigentlichen Fahrgetriebe folgen das Differentialgetriebe der Hinterachse mit Abtrieb 
zur Vorderachse und auf jeder Seite die Betriebsbremse sowie die Endübersetzungen (Bild 2-4).  
Bei Getriebestrukturen nach Bild 2-4 werden teilweise die Einzelübersetzungen der synchronisier-
ten Getriebegruppe als Gruppen bezeichnet. Ein mögliches Getriebe nach Bild 2-4 verfügt dem-
nach beispielsweise über sechs Gruppen mit je vier Lastschaltstufen. Für die vorliegende Arbeit 
ist diese Art der Bezeichnung irreführend, weil sie einen falschen Aufschluss über den Aufbau des 
Getriebes im Hinblick auf die verwendeten Teilgetriebe gibt. Auf diese Weise würde bei Last-
schaltgetrieben, die konstruktiv aus mehreren Gruppen bestehen, der Begriff „Gruppe“ mehrfach 
und nicht eindeutig verwendet. Im weiteren Verlauf dieser Arbeit wird die Bezeichnung von Ge-
triebegruppen daher gemäß der Definition aus Kapitel 2.2.1 verwendet und bezugnehmend auf 
Getriebe nach Bild 2-4 in der zweiten Gruppe von (synchronisierten) Fahrbereichen gesprochen. 
 
 
Bild 2-4: Typischer Triebstrang von aktuellen teillastschaltbaren Getrieben der Technologie-
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Bei volllastschaltbaren Getrieben kann durch alle Gänge unter Last geschaltet werden und der 
synchronisiert schaltende Getriebeteil entfällt. Es ist naheliegend, dass diese Getriebe aus zwei 
oder mehreren Gruppen in Reihe angeordnet bestehen. Die ersten volllastschaltbaren Getriebe-
strukturen basieren auf mehreren gekoppelten Planetensätzen, die teilweise in Reihe angeordnet 
sind [16], [10]. Diese Getriebe weisen Zweifach-Swaps und einige Dreifach-Swaps auf.  
Die aktuellen Volllastschaltgetriebe der Firmen John Deere und Case-New Holland (CNH) ver-
wenden ausschließlich Stirnradgetriebe in Vorgelege-Bauweise mit durchgehend, nahezu konstan-
ten Stufensprüngen zwischen den Gängen [8], [3]. Die Getriebe bestehen jeweils aus drei in Reihe 
angeordneten Gruppen, wobei die letzte Getriebegruppe die größten Stufensprünge aufweist. Die 
 
Bild 2-5: Volllastschaltbares Getriebe Typ „e23“ der John Deere Baureihe 7R nach [3], [44] 
Vorwärtsgeschw. in km/h (log), bei Motordrehzahl 2100 1/min
595143373228242119161412108,97,77,16,15,14,43,93,32,92,5
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Die doppelte Gangbelegung ermöglicht unterschiedliche 
Hoch- und Rückschaltreihenfolgen und der Dreifach-Swap entfällt
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kleinsten Stufensprünge finden sich in der ersten Gruppe, die mittleren Stufensprünge in der mitt-
leren Gruppe. Bei diesen Getrieben werden die einzelnen Gruppen wie bei NFZ-Getrieben als 
Split-Gruppe, Hauptfahrgetriebe und Range-Gruppe bezeichnet (Bild 2-5). Das in Bild 2-5 darge-
stellte Getriebe zeigt die Struktur und den Geschwindigkeitsplan des aktuellen Volllastschaltge-
triebes Typ e23 von John Deere. Es weist für direkte Gangwechsel mehrere Einfach- und Zwei-
fach-Swaps sowie einen Dreifach-Swap auf. Ein theoretisch weiterer Dreifach-Swap zwischen den 
Gängen 8 und 9 entfällt durch Doppelbelegung zweier Gänge, weshalb das Getriebe nur 23 anstatt 
der theoretisch 24 möglichen Gänge aufweist [44]. 
In Tabelle 2.1 ist eine Übersicht zur Häufigkeit von Mehrfach-Swaps beim direkten Gangwechsel 
einiger bekannter, volllastschaltbarer Getriebe für Standardtraktoren dargestellt. Den Ausführun-
gen kann entnommen werden, dass in volllastschaltbaren Traktorgetrieben Ein- bis Dreifach-
Swaps ausgeführt werden. Normalerweise nimmt die Häufigkeit der Schaltungen mit zunehmen-
der Swap-Kategorie ab. Beim Getriebe des CLAAS Atles werden allerdings, verglichen mit der 
Anzahl der Einfach-Swaps, sehr viele Zweifach- und Dreifach-Swaps ausgeführt. Das liegt daran, 
dass dieses Getriebe in einer Getriebegruppe eine Übersetzung aufweist, die so versetzt angeordnet 
ist, dass der Stufensprung zwischen den Gängen im Hauptarbeitsbereich halbiert wird, um eine 
Verdichtung der Gangfolge zu erreichen. Für das Getriebe des JD 8000 gilt Ähnliches, sodass in 
der für das Getriebe höchsten Swap-Kategorie (Zweifach-Swaps) viele Schaltungen auftreten. 
Hersteller, Traktortyp  
Gänge 
Vorw./Rückw. 
Anzahl Swaps bei direktem 
Gangwechsel für Vorwärtsfahrt Quelle 
Einfach Zweifach Dreifach 
Ford, Typen 3000, 4000, 
5000 (Select-O-Speed) 10/2 5 3 1 [17] 
John Deere, 
Serie „20” 8/4 4 3 -- [10] 
John Deere,  
Serie „50“ und „55“ 15/4 7 4 3 [45], [46] 
John Deere,  
Serie 8000 16/5 10 5 -- [47], [48] 
John Deere,  
Serie 7R (e23) 
23/11 11 10 1 [3] 
CNH, Serien Magnum 
u. T8000 19/4 10 6 2 [8] 
CNH, Serien Puma u. 
TM 175, TM 190 19/6 10 6 2 [49] 
Funk,  
Serie CLAAS Atles 18/8 3 8 6 [50] 




2.3 Grundlagen zur Lastschaltung 
Das Ziel bei einer Schaltung unter Last ist der Übersetzungswechsel ohne spürbaren Zug- oder 
Schubkrafteinbruch. Für die Untersuchung und Optimierung von Lastschaltvorgängen ist das Ver-
ständnis der Grundlagen zur Lastschaltung unerlässlich, vor allem im Hinblick auf die Untersu-
chung von Lastschaltungen in Mehrfachgruppengetrieben. Die praktische Durchführung und erste 
theoretische Untersuchungen zu Lastschaltungen sind eng verknüpft mit der Entwicklung automa-
tischer Fahrzeuggetriebe für PKW. Deren Entwicklung begann im Jahr 1927 mit der Vorstellung 
des ersten automatischen Fahrzeuggetriebes durch H. Rieseler in einem PKW von Mercedes [51].  
2.3.1 Lamellenkupplungen als zentrale Lastschaltelemente 
Kraftschlüssig schaltbare Reibungskupplungen erfüllen zwei wesentliche Grundaufgaben im 
Triebstrang. Sie ermöglichen das Anfahren aus dem Stillstand und das Anhalten. Außerdem be-
nötigt der einfache Übersetzungswechsel („Einfach-Swap“) unter Last kraftschlüssig arbeitende 
Schaltelemente wie Reibkupplungen oder –bremsen zur Modulation des Drehmomentflusses [30]. 
Richtungsabhängige Schaltelemente, wie Freiläufe, können auch eingesetzt werden, deren Ver-
breitung ist aber stark rückläufig.  
Lamellenkupplungen gehören zur Klasse der schaltbaren, fremdbetätigten Kupplungen [52]. Die 
Anpresskraft wird durch die physikalischen Grundprinzipien mechanisch, hydraulisch, pneuma-
tisch oder elektromagnetisch erzeugt [53]. In modernen Lastschaltgetrieben werden üblicherweise 
elektromagnetisch-hydraulisch betätigte Lamellenkupplungen oder –bremsen eingesetzt, weil sie 
große Freiheiten bei der Drehmomentmodulation bieten [31]. Im Folgenden wird der Begriff 
„Kupplung“ synonym für diese Schaltelemente verwendet.  
Das übertragbare Drehmoment  einer Lamellenkupplung ist nach Formel (2.4) durch die Rei-
bungszahl , die axiale Anpresskraft , den mittleren Reibradius  und die Anzahl der Reibflä-
chen  bestimmt: 
 (2.4) 
Der mittlere Reibradius  kann nach [54] aus dem Innenradius  und dem Außenradius  der 
Lamellenreibflächen bestimmt werden: 
 (2.5) 
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Während des einfachen Übersetzungswechsels wird eine Kupplung durch Verringerung der axia-
len Anpresskraft aus dem Kraftfluss genommen (geöffnet) und die andere Kupplung durch Erhö-
hung der axialen Anpresskraft in den Kraftfluss gebracht (geschlossen). Die Kupplung arbeitet 
dabei als kraftschlüssiger Drehzahlwandler und durchläuft die Zustände geschlossen ohne Schlupf, 
geschlossen mit Schlupf und vollständig geöffnet. Nach [55] und [30] gelten für schlupfende und 
nicht schlupfende Kupplungen folgende Gesetzmäßigkeiten: 
- Ohne Verluste sind das primär- und das sekundärseitige Kupplungsdrehmoment 
gleich groß und entsprechen dem übertragenen Kupplungsdrehmoment. 
- Eine vollständig geschlossene Kupplung ohne Schlupf ist wie eine drehfeste Ver-
bindung. Das Drehzahlverhältnis zwischen Primär- und Sekundärseite ist bekannt 
und beträgt eins. Das übertragene Drehmoment ist unbekannt, es ist lediglich klei-
ner als das übertragbare Kupplungsdrehmoment nach Formel (2.4). 
- Bei einer schlupfenden Kupplung entspricht das übertragene Drehmoment dem 
übertragbaren Drehmoment und ist durch Normalkraft, Reibkoeffizient, Reibradius 
und Anzahl der Reibflächen bestimmt, Formel (2.4). Die Drehzahlen der Primär- 
und Sekundärseite sind unbekannt. 
- Bei Kupplungen ohne Schlupf ist die Richtung des Leistungsflusses unbekannt. Bei 
schlupfenden Kupplungen fließt die Leistung von der schneller drehenden Seite zur 
langsamer drehenden Seite. Die Verlustleistung ist das Produkt aus übertragenem 
Kupplungsdrehmoment und der Differenz der Winkelgeschwindigkeiten, Formel 
(2.12). 
Der prinzipielle Aufbau einer hydraulisch betätigten Lamellenkupplung ist in Bild 2-6 dargestellt. 
Das Reibsystem, bestehend aus Belag- und Gegenlamellen, wird über den hydraulisch betätigten 
Kupplungskolben mit einer axialen Anpresskraft beaufschlagt. Die axiale Anpresskraft  des 
Kupplungskolbens ergibt sich nach Formel (2.6) aus der statischen Anpresskraft , der dyna-
mischen Anpresskraft  und den Rückstellkräften durch die Feder und Dichtelemente :  
 (2.6) 
Die statische Anpresskraft kann nach Formel (2.7) über den statischen Steuerdruck  sowie 






Die dynamische Anpresskraft  resultiert durch Fliehkraftwirkung des Hydrauliköls im rotie-
renden Kupplungskolbenraum. Der sich ergebende dynamische Druck  berechnet sich nach 
Formel (2.8) in Abhängigkeit des betrachteten Radius , der Dichte des Öls , der Winkelge-
schwindigkeit des Kupplungskolbens  und des Bezugsradius , bei dem der statische Steuer-
druck vorliegt [30]:  
 (2.8) 
Durch Integration des Drucks über der Kolbenringfläche mit Innenradius  und Außenradius  
folgt für die dynamische Anpresskraft : 
 (2.9) 
 (2.10) 
Wenn der Bezugsradius für den statischen Steuerdruck  dem Innenradius des Kupplungskolbens 
 entspricht, vereinfacht sich Formel (2.10) zu: 
 (2.11) 
Die Rückstellfeder wirkt der statischen und dynamischen Anpresskraft entgegen, um den Kolben 
zu öffnen und um ein ungewolltes Anlegen der Lamellen zu verhindern. Die Rückstellfederkraft 
 muss dazu mindestens die dynamische Anpresskraft  übersteigen. 
 









Gegenlamelle Öffnungsweite des 
Lamellenpaketes
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Zur Reduktion der Fliehkraftwirkung im geöffneten Zustand können die Kupplungen mit Entlas-
tungsventilen am Außenradius des Kupplungskolbens versehen werden [30]. Eine Fliehkraftkom-
pensation im geschlossenen Zustand kann über Gegenkolben erfolgen [30]. 
Die entstehende Verlustleistung  der rutschenden Kupplung berechnet sich aus dem übertrage-
nen Kupplungsdrehmoment  und der Differenzwinkelgeschwindigkeit  zwischen der Pri-
mär- und Sekundärseite der Kupplung.  
 (2.12) 
 (2.13) 
Integriert über der Rutschzeit  ergibt sich die erzeugte Reibarbeit , die als Wärme abgeführt 
werden muss. Zur Kühlung werden die Lamellen von innen mit Schmieröl versorgt. Untersuchun-
gen zum Wärmeeintrag und Temperaturabbau in Kupplungen und Reiblamellen sind in [56], [57] 
und [58] zu finden.  
Die eingezeichnete Öffnungsweite des Lamellenpaketes teilt sich im geöffneten Zustand auf die 
Reibflächen auf und dient zur Reduktion der Schleppmomente in der Kupplung. Messungen und 
Modellierungsansätze zur Bestimmung von Schleppmomenten durch Ölscherkräfte in nasslaufen-
den Lamellenkupplungen wurden in [59], [60] und [61] durchgeführt. 
Beim Schließen der Kupplung muss die Öffnungsweite der Reiblamellen durch Füllen des Kupp-
lungskolbens überwunden werden, bevor die Lamellen anliegen und der Drehmomentaufbau in 
der Kupplung beginnt. Die zum Füllen benötigte Zeit wird als Füllzeit bezeichnet und der zuge-
hörige statische Steuerdruck zur Überwindung der Rückstellkräfte abzüglich des Fliehkraftdrucks 
ist der Anlagedruck. Während des Drehmomentaufbaus im Reibsystem kommt es aufgrund von 
Elastizitäten des mechanischen Aufbaus zu weiteren Verschiebungen des Lamellenpakets. Durch 
die entstehenden Reibkräfte nimmt die axiale Anpresskraft von Lamelle zu Lamelle ab. Das be-
rechnete Drehmoment nach Formel (2.4) wird entsprechend vermindert [54].  
Untersuchungen zum Schließ- und Reibschwingverhalten nasslaufender Lamellenkupplungen 
wurden in [62] und [63] durchgeführt. In [64] wird der Einfluss verschiedener Kupplungskonfigu-
rationen auf das Lastübernahmeverhalten von Lamellenkupplungen während einer Lastschaltung 
aufgezeigt und in [65] wird das Schalt- und Lebensdauerverhalten von Lamellenkupplungen ex-
perimentell untersucht. Ansätze zur Modellierung von Lamellenkupplungen vor dem Hintergrund 




2.3.2 Bewegungsgleichungen des Triebstrangs  
Die charakteristischen Kupplungseigenschaften beeinflussen das dynamische Verhalten während 
des einfachen Übersetzungswechsels entscheidend mit. Das prinzipielle Verhalten des gesamten 
Triebstrangs kann anhand eines vereinfachten Triebstrangmodells für ein Getriebe, das aus einer 
Gruppe besteht, unter Berücksichtigung der Kupplungsgesetzmäßigkeiten erklärt werden (Bild 
2-7).  
Dieses Triebstrangmodell besteht aus zwei parallel angeordneten Kraftflusspfaden, die jeweils 
eine Kupplung sowie eine oder mehrere Übersetzungsstufen zwischen Motor und Last aufweisen. 
Das Motor- und Lastverhalten werden durch Drehzahl, Drehmoment und Trägheitsmasse be-
schrieben. Das Zeitverhalten zwischen Kommandierung des Druck- und Drehmomentaufbaus der 
Kupplungen und des Dieselmotors sowie Elastizitäten im Triebstrang werden darin vernachlässigt. 
Jede Drehmomentänderung führt somit zu direkter Drehzahländerung. Während des Lastschalt-
vorgangs soll das Drehmoment ohne spürbaren Einbruch von einem Kraftflusspfad auf den ande-
ren wechseln. Aufgrund der Kupplungsgesetzmäßigkeiten wird der Triebstrang dabei durch die 
Kupplungen in zwei Teilsysteme unterteilt. Das erste Teilsystem beinhaltet den Motor und den 
primären Getriebeteil. Das zweite Triebstrangteilsystem deckt den sekundären Getriebeteil und 
die Last ab. 
Die grundlegenden Differentialgleichungen und Vorgehensweisen zum Übersetzungswechsel un-
ter Last hat Förster in [55] für Stirnradgetriebe qualitativ hergeleitet. Darin sind alle Getriebeele-
mente als starr miteinander verkoppelt angenommen. Zusätzlich kann jede Drehmomentänderung 
spontan erfolgen und führt zu direkter Drehzahländerung. Eine quantitative Berechnung erfolgt in 
[67] ebenfalls für Stirnradgetriebe. In [68] werden die Berechnungsformeln für Lastschaltvor-
gänge für verschiedene Planetengetriebebauformen hergeleitet. Diese sind vereinfacht und gelten 
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für konstante Drehmomente und Getriebeausgangsdrehzahlen. Kraft erweitert in [69] die Diffe-
rentialgleichungen für Planetengetriebe und verallgemeinert deren Bewegungsgleichungen für 
mehrfach gekoppelte Planetengetriebe mit Hilfe des Ansatzes von Lagrange. Durch die Hinzufü-
gung des Einflusses hydrodynamischer Wandler erlaubt dieses Vorgehen die Berechnung von 
Lastschaltvorgängen in verschiedenen PKW-Automatikgetrieben. 
Für die beispielhaften Ausführungsformen eines Stirnrad- und eines Umlaufgetriebes (Bild 2-8) 
ergeben sich die grundlegenden Bewegungsgleichungen des einfachen Lastschaltvorgangs in An-
lehnung an [69] nach Formel (2.14) bis Formel (2.26). Dabei wird auf die Verallgemeinerung nach 
Lagrange verzichtet. Weil die dargestellten Bewegungsgleichungen darüber hinaus unabhängig 
von der Anzahl der Getriebegruppen sind und auch für Teilschaltungen innerhalb eines Mehrfach-
gruppengetriebes gelten, wird allgemein vom primären und sekundären Getriebeteil sowie bei Pla-
netengetrieben von einer zusätzlichen Zwischenwelle gesprochen.  
Die Winkelbeschleunigung  der Primärseite des Stirnradgetriebes ergibt sich gemäß des 
Drehimpulssatzes aus dem anliegenden Primärdrehmoment , der Primärträgheitsmasse 
, den übertragenen Drehmomenten  und  der Kupplungen K1 und K2, den Zähnezah-














































Für die Sekundärseite des Getriebes ergibt sich die Winkelbeschleunigung  ebenfalls durch 
Anwendung des Drehimpulssatzes aus den übertragenen Drehmomenten der Kupplungen, aus der 
Sekundärträgheitsmasse , den Zähnezahlen  und  inklusive Wirkungsgrad  sowie dem 
anliegenden Sekundärdrehmoment . 
 (2.15) 
Das Umlaufgetriebe besteht im Gegensatz zum Stirnradgetriebe aus drei Wellen plus Planetenrä-
dern. Dementsprechend gibt es vier Differentialgleichungen zur Beschreibung des Systems. Für 
die Primärseite (Hohlradwelle), die Sekundärseite (Stegwelle) und die Zwischenwelle (Sonnen-




Darin sind ,  und  die Trägheitsmassen sowie ,  und  die Winkelbe-
schleunigungen der drei Wellen. Auf die Primärseite wirkt das Drehmoment  und auf die 
Sekundärseite das Drehmoment . Das übertragene Drehmoment der Kupplung ist  und 
das Drehmoment der Bremse . Die Verzahnungsdrehmomente zwischen dem Hohl- und Son-
nenrad mit dem Planetenrad sind  und . 
Nimmt man für alle Planetenräder die Trägheitsmasse  an und für die auf alle Planetenräder 
wirkenden Drehmomente  und , so folgt für deren Beschleunigung : 
 (2.19) 
Die beiden Winkelgeschwindigkeiten  und  können mit Hilfe der Zähnezahlen des Hohl-
rades , des Sonnenrades  und des Planetenrades  in Abhängigkeit der Winkelgeschwindig-
keiten der Primär- und Sekundärseite ausgedrückt werden: 
 (2.20) 
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Die Drehmomente  und  zur Beschreibung der Bewegung der Planetenräder ergeben 
sich aus den Verzahnungswirkungsgraden  und  und den Zähnezahlverhältnissen sowie 
den Verzahnungsdrehmomenten zwischen dem Hohl- und Sonnenrad mit dem Planetenrad: 
 (2.22) 
 (2.23) 
Die genannten acht Gleichungen (Formel (2.16) bis (2.23)) für das Umlaufgetriebe können durch 
mehrfaches Umformen in zwei Differentialgleichungen zusammengefasst werden [69]. Während 
der Umformungen wird das entstehende Produkt aus  und  zum Standgetriebewirkungs-
grad  zusammengefasst [69]. Außerdem wird der Wirkungsgrad zur Vereinfachung in Produkten 
mit den kleinen Trägheitsmassen  und  vernachlässigt [69].  
Das entstehende Gleichungssystem aus zwei Differentialgleichungen kann allgemein für das Stirn-
rad- und für das Umlaufgetriebe aufgestellt werden: 
 (2.24) 










Für das Umlaufgetriebe gilt: 
 (2.26) 
Es ist offensichtlich, dass das aufgestellte Gleichungssystem nur für die Getriebe aus Bild 2-8 
gültig ist. Für andere Getriebestrukturen sind die Gleichungen umzustellen. Trotzdem lässt sich an 
diesem Gleichungssystem ein prinzipieller Unterschied zwischen Umlauf- und Stirnradgetrieben 
zeigen. Bei Stirnradgetrieben gilt , weshalb die Bewegungen der Primär- und Sekundärseite 
voneinander entkoppelt sind. Bei Umlaufgetrieben liegt aufgrund der Koppelwelle und der Plane-
tenräder eine kinematische Bindung zwischen der Primär- und der Sekundärseite vor und es gilt 
. Die Winkelbeschleunigungen der Primär- und Sekundärseiten beeinflussen sich gegensei-
tig, gewichtet durch die Zwischenträgheitsmassen, Formel (2.26). Die Zwischenträgheitsmassen 
verlängern die Schaltzeit, mindern die Beschleunigung der Sekundärseite bei Hochschaltungen 
und die Verzögerung der Sekundärseite bei Rückschaltungen. Die Schaltvorgänge werden geglät-
tet [69], [30]. Bei extrem großen Zwischenträgheitsmassen kann der Synchronisationsvorgang 
während der Schaltung sogar unabhängig vom übertragenen Drehmoment der Kupplungen werden 
[69]. Dabei wird aber insgesamt ein hohes Synchronisationsdrehmoment benötigt und viel Ver-
lustarbeit erzeugt. Praktische Ausführungsformen dieses Effekts sind nach [30] nicht bekannt. 
2.3.3 Ablauf einfacher Stirnrad- und Umlaufgetriebeschaltungen 
Zur Beschreibung und Berechnung eines Lastschaltvorgangs wird nach [55] und [67] zwischen 
vier grundlegenden Schaltarten unterschieden. Das Kriterium der Schaltrichtung unterscheidet 
zwischen Hochschaltungen in einen Gang mit geringerer Übersetzung und Rückschaltungen in 
einen Gang mit größerer Übersetzung. Die Richtung des Drehmomentflusses unterscheidet dar-
über hinaus Zugschaltungen mit positivem Antriebsdrehmoment von Schubschaltungen mit nega-
tivem Antriebsdrehmoment. Mit den resultierenden vier Schaltarten Zug-Hochschaltung, Zug- 
Rückschaltung, Schub-Hochschaltung und Schub-Rückschaltung lassen sich prinzipiell alle im re-
alen Fahrbetrieb auftretenden Schaltungen beschreiben.  
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Die Modellierung der hydraulischen Kupplungsdrücke zur Modellierung der übertragenen Kupp-
lungsdrehmomente erfolgt während eines Lastschaltvorgangs abhängig von der Schalt- und der 
Drehmomentflussrichtung im Triebstrang. Für ein besseres Verständnis der Schaltvorgänge kann 
dieser für jede der vier Schaltrichtungen anhand des Drehmoment- und Drehzahlverhaltens ver-
einfachter Triebstrangmodelle (Bild 2-7) dargestellt werden. Dabei wird jeder Lastschaltvorgang 
in vier charakteristische Phasen aufgeteilt. Dies sind die Vorbereitungsphase, die Drehmoment-
übergabephase, die Synchronisierungsphase und die Abschlussphase [67], [66].  
Bild 2-9 zeigt den Schaltablauf einer Zug-Hochschaltung ohne Zugkraftunterbrechung und ohne 
Motordrehmomenteingriff nach [66] für ein vereinfachtes Triebstrangmodell eines Stirnradgetrie-
bes nach Bild 2-7. In der vereinfachten Darstellung wird das Motordrehmoment  während 
der Lastschaltung konstant gehalten, die Getriebeeingangsdrehzahl  kontinuierlich erhöht und 
die ausgangsseitige Trägheitsmasse durch das ausgangsseitige Drehmoment  beschleu-
nigt. Vor der Schaltung ist die Kupplung I vollständig geschlossen und überträgt das anliegende 
Motordrehmoment  abzüglich des zur Beschleunigung der Motorträgheitsmasse notwendi-
gen Drehmoments. Das übertragbare Drehmoment  der geschlossenen Kupplung wird in der 
Vorbereitungsphase durch Reduktion des hydraulischen Sicherheitsdrucks gegen Durchrutschen 
bis zum Erreichen des Schleifpunktes abgebaut. In diesem Punkt entspricht das übertragbare 
Kupplungsdrehmoment dem real anliegenden Motordrehmoment abzüglich des Beschleunigungs-
drehmoments für die Motorträgheitsmasse. Der Hydraulikkolben der noch offenen Kupplung wird 
zeitgleich gefüllt, bis der Anlagepunkt der Reiblamellen (Anlagedruck) erreicht ist. Der genaue 
Anlagezeitpunkt ist in Bild 2-9 nicht zu erkennen, weil im Anlagepunkt gerade noch kein Dreh-
moment übertragen wird. Damit die Drehmomentübergabe zwischen den Kupplungen exakt steu-
erbar ist, sollte die Füllzeit bis zum Erreichen des Anlagepunktes kürzer sein als die Druckreduk-
tionszeit zum Erreichen des Schleifpunktes der geschlossenen Kupplung.  
In der Drehmomentübergabephase wird das übertragene Drehmoment von einer Getriebeüberset-
zung zur anderen gewechselt, wobei die Kupplung II dauerhaft schlupft und die Kupplung I im 
Haftzustand verbleibt. Für den Wechsel des Kraftflusses wird das übertragbare Drehmoment der 
Kupplung II, ausgehend vom Anlagepunkt, erhöht, bis sie das anliegende Drehmoment vollständig 
überträgt. Parallel dazu verringert sich das übertragene Drehmoment in der Kupplung I. Das über-
tragbare Drehmoment der Kupplung I kann auf höherem Niveau verharren, muss aber gänzlich 
abgebaut sein, wenn die Kupplung II das anliegende Drehmoment vollständig überträgt, damit 
keine innere Verspannung des Getriebes entsteht, was zur Verzögerung der Ein- und Ausgangs-
drehzahl führen würde [66]. Aus diesen Gründen wird der Sicherheitsdruck gegen Durchrutschen 




die Kupplung I während der Drehmomentübergabe kontinuierlich weiter geöffnet. Wird die Kupp-
lung I frühzeitig zu weit geöffnet, so kann das anliegende Drehmoment nicht vollständig übertra-
gen werden und die Getriebeeingangsdrehzahl steigt, was vom Fahrer als unangenehm empfunden 
wird [66]. Infolge der geänderten, sich im Kraftfluss befindenden Getriebeübersetzung verringert 
sich das Getriebeausgangsdrehmoment während der Drehmomentübergabephase. Das Verhält-
nis zwischen Ausgangs- und Eingangsdrehmoment (Drehmomentübersetzung) verändert sich ent-
sprechend. Wenn das anliegende Drehmoment vollständig von der neu eingelegten Kupplung 
übertragen wird, ist das Ende der Drehmomentübergabephase erreicht. 
Das Verhältnis zwischen Eingangs- und Ausgangsdrehzahl (Drehzahlübersetzung) verändert sich 
während der Drehmomentübergabephase nicht (Bild 2-9), es sei denn das Getriebeausgangsdreh-
moment  verringert sich während der Drehmomentübergabephase soweit, dass es unterhalb des 
wirkenden Lastdrehmoments liegt. In diesem Fall würde der Abtrieb verzögern. Um dies zu ver-
meiden müssten das Motordrehmoment und die übertragenen Kupplungsdrehmomente während 
der Drehmomentübergabephase entsprechend erhöht werden. 
 
Bild 2-9: Zug-Hochschaltung für eine Volllast-Beschleunigungsfahrt ohne Zugkraftunterbre-










































MI,1, MII,1: Übertragene Kupplungsdrehmomente Getriebeeingangsdrehzahlne:
M1,Gang I, M1,Gang II: Getriebeausgangsdrehmomente
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Nach der Drehmomentübergabe wird die vorhandene Differenzdrehzahl der neu eingelegten 
Kupplung II während der Synchronisation abgebaut. In Bild 2-9 wird dazu der hydraulische An-
pressdruck in der Kupplung II so weit überhöht, bis das übertragene Drehmoment das anliegende 
Drehmoment des Dieselmotors übersteigt. Demzufolge wird die Getriebeeingangsdrehzahl bis 
zum Erreichen des Synchronpunktes verzögert. Die motorseitige Verzögerung verursacht eine Er-
höhung des Getriebeausgangsdrehmoments und eine kurzzeitig stärkere Beschleunigung des Ab-
triebs. Wenn der Synchronpunkt erreicht und die Differenzdrehzahl der Kupplung II vollständig 
abgebaut ist, brechen das überhöhte Kupplungsdrehmoment und in Folge dessen das Getriebeaus-
gangsdrehmoment  schlagartig auf das Drehmomentniveau entsprechend des anliegen-
den Motordrehmoments ein. Die Drehmomentüberhöhung und der folgende, schlagartige Dreh-
momenteinbruch führen zu erhöhtem Reibverschleiß in den Kupplungen und verursachen für den 
Fahrer unangenehme Schwingungen und Stöße. Zum Abschluss der Lastschaltung wird das über-
tragbare Drehmoment der neu geschlossenen Kupplung II durch Einstellen des hydraulischen  
Sicherheitsdrucks erhöht. 
Alternativ zur Überhöhung des Drehmoments der Kupplung II kann während der Synchronisa-
tionsphase das anliegende Motordrehmoment  durch Motordrehmomenteingriff reduziert  
 
Bild 2-10: Zug-Hochschaltung für eine Volllast-Beschleunigungsfahrt ohne Zugkraftunterbre-











































MI,1, MII,1: Übertragene Kupplungsdrehmomente Getriebeeingangsdrehzahlne:




werden [66] (Bild 2-10). Der Motor verzögert hierdurch ebenfalls, bis Gleichlauf in der Kupp-
lung II eingestellt ist. Vor Erreichen des Synchronpunktes muss das Motordrehmoment  wie-
der zügig auf den Ausgangswert angehoben werden, andernfalls bricht das Getriebeausgangsdreh-
moment nach Erreichen des Synchronpunktes ein. Das übertragene Drehmoment der Kupplung II 
wird während der gesamten Phase so eingestellt, dass es dem resultierenden Getriebeausgangs-
drehmoment  nach der Schaltung entspricht. Die Vorteile dieses Schaltablaufs liegen in 
einer geringeren Kupplungsbelastung und einem stoß- und schwingungsgeminderten Getriebeaus-
gangsdrehmomentverlauf [66].  
Bei einer Zug-Hochschaltung wird in der Synchronisationsphase der Antrieb verzögert und der 
Abtrieb weiter beschleunigt. Dies entspricht den vorgestellten Kupplungsgesetzmäßigkeiten, wo-
nach die Leistung von der schneller drehenden Seite zur langsamer drehenden Seite übertragen 
wird. Ein gleicher Schaltablauf wie bei der Zug-Hochschaltung führt bei der Zug-Rückschaltung 
zur Verzögerung des Abtriebs bei Beschleunigung des Antriebs. Der Leistungsfluss in der syn-
chronisierenden Kupplung entspricht folglich nicht dem gewünschten Leistungsfluss für einen  
guten Fahrkomfort. Bei einer Zug-Rückschaltung werden deshalb die Synchronisationsphase und 
die Drehmomentübergabephase vertauscht [66]. 
In Bild 2-11 ist der Schaltablauf einer Zug-Rückschaltung ohne Zugkraftunterbrechung und ohne 
Motordrehmomenteingriff für eine Volllast-Beschleunigungsfahrt nach [66] dargestellt. Vor der 
Schaltung überträgt die Kupplung II das anliegende Motordrehmoment abzüglich des Drehmo-
ments zur Beschleunigung der Motorträgheitsmasse. In der Vorbereitungsphase wird das übertrag-
bare Drehmoment der geschlossenen Kupplung II durch Reduktion des hydraulischen Sicherheits-
drucks gegen Durchrutschen wie bei der Zug-Hochschaltung soweit reduziert, bis der Schleifpunkt 
der Kupplung II erreicht ist. Gleichzeitig wird der Hydraulikkolben der noch offenen Kupplung I 
soweit gefüllt, bis der Anlagepunkt der Reiblamellen erreicht wird. Analog zur Zug-Hochschal-
tung ist dieser Punkt in Bild 2-11 nicht ersichtlich, weil die Kupplung in diesem Punkt noch kein 
Drehmoment übertragen kann.  
In der Synchronisationsphase wird das übertragbare Drehmoment der Kupplung II auf einen defi-
nierten Wert reduziert, sodass diese durchrutscht. Das am Getriebeausgang anliegende Drehmo-
ment  vermindert sich (Bild 2-11). Der Abtrieb wird folglich weniger stark beschleunigt, 
aber im Idealfall nicht verzögert. Wenn der Dieselmotor vor der Rückschaltung bei konstanter 
Fahrgeschwindigkeit schon maximal ausgelastet ist, dann lässt sich eine Verzögerung nicht ver-
meiden. Das freiwerdende, überschüssige Motordrehmoment  wird zur Beschleunigung der 
Antriebsseite genutzt. Kurz bevor Gleichlauf in der Kupplung I entsteht, wird das Drehmoment 
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der Kupplung II soweit erhöht, dass das anliegende Motordrehmoment wieder übertragbar ist. 
Dadurch wird die Synchronisation beendet. Der Motor beschleunigt nicht weiter und der Gleich-
lauf in der Kupplung I ist durch die Kupplung II eingestellt. In der anschließenden Drehmoment-
übergabephase erfolgt die Lastübergabe zwischen den Kupplungen durch vollständiges Öffnen der 
Kupplung II und Schließen der Kupplung I. Die führende Modulationsgröße ist wie bei der Zug-
Hochschaltung das anliegende Motordrehmoment. In der Abschlussphase wird in der neu einge-
legten Kupplung I der Sicherheitsdruck gegen Durchrutschen eingestellt und der Abtrieb mit ge-
änderter Übersetzung weiter beschleunigt. 
Wird auf die Drehmomenterhöhung in der Kupplung II am Ende der Synchronisationsphase ver-
zichtet und direkt mit der anschließenden Drehmomentübergabe begonnen, so können zwei mög-
liche Fehlschaltungen auftreten. Erfolgt die Drehmomentübergabe zu früh, so wird der Abtrieb 
kurzzeitig verzögert und der Antrieb beschleunigt. Erfolgt die Drehmomentübergabe zu spät, so 
steigt die Getriebeeingangsdrehzahl kurzzeitig über die neue Drehzahl und wird durch die Kupp-
lung I ruckartig synchronisiert, was zu Stößen und Schwingungen am Abtrieb führt.  
 
Bild 2-11: Zug-Rückschaltung für eine Volllast-Beschleunigungsfahrt ohne Zugkraftunterbre-









































MI,1, MII,1: Übertragene Kupplungsdrehmomente Getriebeeingangsdrehzahlne:





Im Teillastbetrieb kann während der Synchronisationsphase das Motordrehmoment alternativ er-
höht werden, anstatt das Drehmoment der Kupplung II zu reduzieren. Im dargestellten Volllastbe-
trieb ist das nicht möglich, weil der Motor ausgelastet ist. In jedem Fall muss ein Kompromiss 
zwischen Synchronisationszeit und Getriebeausgangsdrehmomenteinbruch gefunden werden [66]. 
Bei der Schub-Rückschaltung erfolgt der Leistungsfluss vom Abtrieb zum Antrieb und der Abtrieb 
dreht im Vergleich schneller als der Antrieb. In Bezug auf die vorgestellten Kupplungsgesetzmä-
ßigkeiten können die Kupplungsdrehmomente daher in gleicher Weise modelliert werden wie bei 
der Zug-Hochschaltung. Die Schub-Rückschaltung entspricht somit der inversen Zug-Hochschal-
tung. Gleiches gilt für die Schub-Hochschaltung im Vergleich zur Zug-Rückschaltung [70], sodass 
beide Schaltungen nicht gesondert beschrieben werden. 
Die dargestellten Schaltabläufe gelten im Hinblick auf die Reihenfolge der Drehmoment- und der 
Drehzahlübergabe sowie der vorgestellten Schaltablaufsensitivitäten auch für Umlaufgetriebe. Zur 
prinzipiellen Erklärung der Vorgänge sind Umlaufgetriebe aber weniger geeignet, weil die Dreh-
moment- und Drehzahlniveaus in den einzelnen Schaltelementen verschieden sind und weil sich 
die Drehzahlverläufe der primären und sekundären Kupplungsseiten durch die Zwischenwellen 
gegenseitig beeinflussen, Formel (2.26). Der gesamte Schaltablauf ist damit etwas komplizierter 
zu überblicken. 
2.4 Untersuchungen und Aussagen zum Schaltablauf in Gruppengetrieben 
Im Rahmen der Prinzip- und Begriffsdefinition für Gruppengetriebe (Kapitel 2.2.1) wird erläutert, 
dass bei Gruppengetrieben verschiedene Schaltungsarten (Einfach-, Zweifach-, Dreifach-Swaps, 
usw.) auftreten können, je nachdem wie viele Getriebegruppen am Schaltvorgang beteiligt sind. 
In diesem Abschnitt werden ausschließlich die Schaltungen behandelt, bei denen zwei oder mehr 
Gruppen am Gangwechsel beteiligt sind.  
Grundsätzlich basieren die Lastschaltvorgänge von Gruppengetrieben auf den grundlegenden Ge-
setzmäßigkeiten der einfachen Lastschaltvorgänge. Es wird allerdings in jeder Gruppe die Über-
setzung verändert, sodass bei einer Gruppenschaltung in jeder einzelnen Gruppe eine einfache 
Lastschaltung durchgeführt wird. Die Schaltrichtung der gesamten Gruppenschaltung beziehungs-
weise des Gangwechsels wird durch die Schaltrichtung der Hauptstufe definiert. Die Nebenstufen 
schalten in entgegengesetzte Richtung. Dementsprechend resultieren bei Gruppenschaltungen ei-
nige Besonderheiten im Schaltablauf durch die Anordnung von Haupt- und Nebenstufen sowie 
durch die gleichzeitige Betätigung von mehr als zwei Schaltelementen. 
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Frühe messtechnische Untersuchungen zum Ablauf für Hoch- und Rückschaltungen in einfachen 
Gruppengetrieben führt Maas in [71] und [72] (1959) an Werkzeugmaschinen durch. Das Ziel sind 
Erkenntnisse zur Auslegung von Lastschaltgetrieben im Hinblick auf die eingangs- und ausgangs-
seitigen Getriebeschwungmassen, die Kupplungsdrehmomente in Relation zu Antriebs- und Last-
drehmoment sowie der notwendigen Überlappungszeit zwischen den Kupplungsbetätigungen. Es 
wird darauf hingewiesen, dass für Hochschaltungen günstigerweise die zweite Getriebegruppe die 
Hauptstufe ist, weil die Verzögerung der Zwischenträgheitsmasse dem Drehzahlabfall am Abtrieb 
entgegenwirkt. Für ein Mehrfachgruppengetriebe mit drei Gruppen wird ausblickend angemerkt, 
dass die Betätigung der Kupplungen in Abhängigkeit der Konstruktion einer bestimmten Reihen-
folge unterworfen ist. Insgesamt sind die Erkenntnisse aber aufgrund der unterschiedlichen Rah-
menbedingungen nur bedingt auf Fahrzeuggetriebe übertragbar. 
Die weiteren vorgestellten Untersuchungsergebnisse zum Ablauf von Gruppenschaltungen und 
die daraus abgeleiteten Erkenntnisse und Empfehlungen zur Schaltungssteuerung betrachten Fahr-
zeuggetriebe aus dem Automobil- und Nutzfahrzeugbereich sowie dem Traktorenbau. Sie sind im 
Folgenden, beginnend mit dem Automobil- und Nutzfahrzeugbereich, für beide Sparten chrono-
logisch nach dem Zeitpunkt der Veröffentlichung sortiert.  
Winchell und Route beschreiben in [68] (1962) zu den Ausführungen der Bewegungsgleichungen 
für verschieden gekoppelte Umlaufgetriebe unter anderem den Fall von zwei in Reihe angeordne-
ten Umlaufgetrieben. Darin wird der Hinweis gegeben, dass die Schaltungen der Haupt- und Ne-
benstufe gleichzeitig erfolgen müssen. Andernfalls schaltet das Getriebe zunächst in einen zu klei-
nen oder einen zu großen Gang, wodurch der Schaltvorgang unkomfortabel wird. 
Förster und Gaus beschreiben in [73] (1971) anhand eines Messschriebs den Ablauf einer ein-
fachen Zug-Hoch-Gruppenschaltung für ein gegebenes PKW-Automatikgetriebe mit vier Gängen. 
Die erste Gruppe des Getriebes ist die Hauptstufe, die zweite die Nebenstufe. Es wird vom zweiten 
in den dritten Gang geschaltet. Nach der Vorbereitungsphase wird die Schaltung mit der Drehmo-
mentübergabe in der Hauptstufe begonnen, anschließend erfolgt deren Synchronisation. Mit Be-
ginn der Synchronisation der Hauptstufe erfolgt die Rückschaltung der Nebenstufe, die auf der 
Hälfte der Synchronisation der Hauptstufe abgeschlossen ist. Es wird explizit darauf hingewiesen, 
dass die Synchronisation der Hauptstufe durch starke Drehmomentüberhöhung erfolgt, solange 
die Rückschaltung der Nebenstufe nicht abgeschlossen ist. Dadurch bricht das Getriebeausgangs-




Ott entwickelt in [74] (1972) ein Rechenprogramm zur Simulation der Schaltabläufe während ei-
ner Gruppenschaltung. Zur Berechnung wird der einfache Lastschaltvorgang in fünf Phasen un-
terteilt, die aus den drei Zuständen gleitend, fest und geöffnet für die zwei beteiligten Kupplungen 
resultieren. Bei einer einfachen Gruppenschaltung existieren auf Basis der fünf Phasen  
und bei einem Dreifach-Swap  mögliche Schaltphasen. Die Phasen werden während ei-
ner Gruppenschaltung nicht alle durchlaufen und die Reihenfolge hängt von der Kupplungs- 
steuerung ab. Im Gegensatz zum einfachen Lastschaltvorgang gibt es aber mehrere mögliche Pha-
senabfolgen zur Vollendung des Schaltvorgangs. 
Kraft untersucht in [69] (1972) vornehmlich einfache Lastschaltvorgänge, gibt aber Hinweise auf 
den Ablauf in Gruppengetrieben. Nach [69] müssen die beiden Einzelschaltungen einer einfachen 
Gruppenschaltung parallel ablaufen, damit nicht zwischenzeitlich ein falscher Gang eingelegt 
wird. Sie müssen aber weder zeitgleich begonnen noch zeitgleich beendet werden. Die Bewegung 
der Zwischenwelle ist die entscheidende Größe zur zeitlichen Abstimmung. In sehr grober Nähe-
rung können einfache Gruppenschaltungen als einfache Lastschaltung betrachtet werden, unter der 
Annahme, dass die Schaltung in der Nebenstufe sehr schnell abläuft und der Stufensprung klein 
ist. Die Hauptstufe wird dabei so behandelt, als werde darin nur der Gangsprung des Getriebes 
überwunden.  
Förster beschreibt in seinem Standardwerk über automatische Fahrzeuggetriebe [30] (1991) den 
prinzipiellen Ablauf für Hochschaltungen in einfachen Gruppengetrieben anhand eines verein-
fachten Triebstrangmodells für ein Vierganggetriebe. Aussagen zu Rückschaltungen erfolgen 
nicht. Nach [30] muss die Rückschaltung der Nebenstufe während der laufenden Hochschaltung 
der Hauptstufe ausgeführt werden. Dabei kann eine monotone Anpassung der Drehzahlen einge-
stellt werden, beim Drehmomentübergang ist dies nicht möglich. In [30] wird weiterhin beschrie-
ben, dass die Gruppenanordnung Einfluss auf den Schaltvorgang nimmt.  
In Bild 2-12 sind die Schaltabläufe für eine Zug-Hochschaltung im einfachen Gruppengetriebe 
beschrieben. Das linke Teilbild zeigt den prinzipiellen Ablauf für eine Anordnung, in der die erste 
Gruppe die Hauptstufe ist, und das rechte Teilbild den Ablauf für ein Getriebe, in dem die zweite 
Gruppe die Hauptstufe ist. Die Abläufe in Bild 2-12 sollen die prinzipbedingten Unterschiede und 
Eigenheiten bei einfachen Gruppenschaltungen verdeutlichen, können aber nicht den optimalen 
Schaltablauf darstellen, weil dieser von Getriebe zu Getriebe variiert. Das wirkliche Problem einer 
Gruppenschaltung ist nach [30] der Drehmomenteinbruch während der Drehmomentübergabe der 
Hauptstufe zum Zeitpunkt  (Bild 2-12). Das Drehmoment fällt zu diesem Zeitpunkt auf den Wert 
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der kleinsten beteiligten Übersetzung ab. Für das beschriebene Getriebe reduziert sich das Dreh-
moment theoretisch bis auf die Übersetzung des vierten Ganges und soll durch dynamische Effekte 
weiter reduziert werden können. Dieser Abfall lässt sich in der Praxis nicht vermeiden, er kann 
nur möglichst kurz gehalten werden [30]. 
Während der Synchronisationsphase, zwischen den Zeitpunkten  bis , kann das Getriebeaus-
gangsdrehmoment prinzipiell auf jeden Wert eingestellt werden, allerdings gibt es Unterschiede 
in Abhängigkeit der Gruppenanordnung. Wenn die erste Gruppe die Hauptstufe ist (Bild 2-12, a)), 
Bild 2-12: Zug-Hochschaltung unter Volllast im einfachen Gruppengetriebe ohne Motordreh-
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dann wird die Schaltung wie von [73] bereits beschrieben durchgeführt. Das Getriebeausgangs-
drehmoment bricht kurzzeitig zum Zeitpunkt  ein, wenn die Drehmomentübergabe der Neben-
stufe erfolgt. Die Auswirkungen sind aufgrund der kleinen beteiligten Trägheitsmassen kaum zu 
spüren [30]. Wenn die zweite Gruppe die Hauptstufe ist (Bild 2-12, b)), dann kann das Getriebe-
ausgangsdrehmoment durch die synchronisierende Kupplung der Hauptstufe direkt eingestellt 
werden. Der Verlauf des Getriebeausgangsdrehmoments ist geglättet, aber am Getriebeeingang 
treten während der Rückschaltung der Nebenstufe Drehmomentschwingungen auf.  
Klos entwickelt in [75] (2004) ein Simulationsprogramm zur Abstimmung von einfachen Grup-
pen-Hoch- und Gruppen-Rückschaltungen in einem Sechsgang-Nutzfahrzeugautomatikgetriebe 
und gibt Auslegungsempfehlungen für die Schaltsteuerung. Die Empfehlungen sehen eine immer 
gleich vorgegebene Öffnungsdruckfunktion für die öffnenden Kupplungen vor. Die schließenden 
Kupplungen werden über eine lineare Rampe in einem vordefinierten, konstanten Zeitfenster bis 
auf einen Auslegungsdruck geschlossen. Der Auslegungsdruck entspricht in Abhängigkeit der 
Schaltrichtung dem doppelten übertragenen Kupplungsdrehmoment nach der Hochschaltung und 
dem dreifachen übertragenen Kupplungsdrehmoment nach der Rückschaltung. Der letzte freie 
Einstellparameter ist die Überdeckungszeit zwischen der öffnenden und der schließenden Kupp-
lung. Hierfür werden modellgestützte Kennfelder in Abhängigkeit des Drehmoments und der 
Drehzahl für jede Getriebegruppe angegeben. Bei dieser Vorgehensweise ergibt sich der optimale 
Gruppenschaltverlauf, wenn die Drehzahlanpassung harmonisch verläuft. Idealerweise werden die 
Übersetzungswechsel in beiden Gruppen gleichzeitig ausgeführt und die Rutschphasen der Kupp-
lungen enden in beiden Gruppen zur gleichen Zeit. Insgesamt ergibt sich eine durchgehende Zug-
kraftübertragung während der Schaltvorgänge, wenngleich auf geringem Niveau. 
Dourra und Kwapis zeigen in [35] (2007) für ein Sechsgang-PKW-Automatikgetriebe die Mess-
schriebe für eine Gruppenhoch- und Gruppenrückschaltung inklusive theoretischer Berechnung 
der Getriebeausgangsdrehmomente in den einzelnen Schaltphasen. Die erste Getriebegruppe ist 
die Hauptstufe, die zweite die Nebenstufe. Die Hochschaltung wird, wie in [73] beschrieben, 
durchgeführt. Der in [30] beschriebene Drehmomenteinbruch ist deutlich zu sehen. Die Rück-
schaltung wird mit der Synchronisationsphase der Hauptstufe begonnen, wodurch das Getriebe-
ausgangsdrehmoment vermindert wird. Währenddessen wird die interne Hochschaltung der Ne-
benstufen ausgeführt, und das Getriebeausgangsdrehmoment kann folglich kurzzeitig angehoben 
werden. Eine zeitlich exakte Abstimmung ist hierfür unter allen Betriebsbedingungen notwendig. 
In [36] wird dazu anhand des gleichen Getriebes eine adaptive, kennfeldbasierte Methode zur ver-
besserten Steuerung der Schaltelemente in Abhängigkeit der Getriebeöltemperatur, des Motor-
drehmoments und der Schaltrichtung vorgestellt.  
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Wu et. al. untersuchen in [76] und [77] (2010) modellgestützt Einflussparameter auf eine Grup-
penhochschaltung in einem Viergang-PKW-Automatikgetriebe. Für die vier beteiligten Schaltele-
mente werden Variationen der initialen Drucksprünge, der Druckrampen, der Überlappungszeit 
zwischen den Schaltungen der beiden Gruppen und des Endzeitpunktes der gesamten Schaltung 
für verschiedene Motorlasten untersucht. Die Variationen beeinflussen sich gegenseitig, weshalb 
ein iteratives Vorgehen für eine Getriebeabstimmung empfohlen wird. Der erzielte Schaltkomfort 
wird als ebenbürtig zu einem Automatikgetriebe mit einfacher Lastschaltung eingeschätzt. 
Die bis hier vorgestellten Untersuchungsergebnisse aus dem Automobil- und Nutzfahrzeugbereich 
zeigen theoretische Unterschiede zwischen einfachen Lastschaltungen und Gruppenschaltungen 
auf, präsentieren Messungen aus ausgeführten Getriebebeispielen und beschreiben Methoden zur 
Applikation der Gruppenschaltung. Sie behandeln aber ausschließlich einfache Gruppengetriebe. 
Untersuchungen zum Schaltablauf in Mehrfachgruppengetrieben existieren vor allem im Traktor-
getriebebau aus der Entwicklung von volllastschaltbaren Getrieben.  
Die Getriebesteuerung für das erste bekannte volllastschaltbare Traktorgetriebe, bei dem Zwei- 
und Dreifach-Swaps durchgeführt werden, beschreiben Erwin und O’Harrow in [16] (1959). Für 
diese Schaltungen wird eine nicht modulierte, schnellstmögliche Schaltung empfohlen, um den 
auftretenden Drehmomenteinbruch während der Schaltung zu verkürzen. Dadurch entsteht eine 
ausgeprägte Schwingung des Getriebeausgangsdrehmoments im Vergleich zum Getriebeaus-
gangsdrehmomentverlauf beim Einfach-Swap, die auch in der Praxis als unkomfortabel empfun-
den wurde. 
Harris und Jensen empfehlen in [10] (1963) auf Drei- und Mehrfach-Swaps zu verzichten, weil 
damit kein akzeptabler Schaltkomfort erreichbar ist. Das vorgestellte volllastschaltbare Getriebe 
benötigt maximal Zweifach-Swaps, hatte modulierte Stelldrücke und galt als sehr gelungen. 
Eike und Stoever beschreiben in [78] (1999) die Entwicklung der Getriebesteuerung für ein voll-
lastschaltbares Getriebe mit drei Gruppen. Die Hauptstufe des Getriebes ist die dritte Gruppe, die 
beiden Nebenstufen sind so angeordnet, dass die erste Gruppe den kleinsten Stufensprung auf-
weist. Für den Gruppenschaltvorgang wird darauf hingewiesen, dass die Komplexität eines kom-
fortablen Schaltvorgangs darin besteht, die großen Getriebeträgheitsmassen über einen großen 
Drehzahlsprung präzise zu verzögern und zu beschleunigen. Die Betätigung von sechs Schaltele-
menten erhöht die Komplexität gegenüber einfachen Lastschaltungen nur geringfügig. Zur Um-
setzung des Mehrfachgruppenwechsels wird ein schneller Schaltablauf empfohlen, bei dem die 
Drehmomentübergabe aller Schaltelemete dicht beieinanderliegen soll. Die gleichzeitige Drehmo-




mindern. Liegen die Drehmomentübergaben zu weit auseinander, kann der Lastwechsel in einer 
Gruppe bereits abgeschlossen sein und das Drehmomentniveau in der nächsten Gruppe stark er-
höhen, was bei langsamem Druckanstieg zu kurzzeitigen Fehlschaltungen führt. Die zeitliche Ab-
stimmung der Einzelschaltungen wird daher in Abhängigkeit der Motorlast und der Schaltrichtung 
hinterlegt [79]. 
Sayer führt in [80] (2005) Messungen zum Schaltverhalten eines Traktor-Teillastschaltgetriebes 
mit vier Gängen und einfacher Gruppenschaltung im Lastschaltgetriebeteil durch. Der Zweifach-
Swap ist im Vergleich zur einfachen Lastschaltung nach subjektivem Empfinden deutlich im Fahr-
komfort zu spüren. Dies gilt vor allem bei Rückschaltungen. 
Lengyel und Szegedi führen in [81] (2009) Zugkraftmessungen während Hoch- und Rückschal-
tungen von moderneren Volllastschaltgetrieben in Stirnradbauweise durch. Eines der Getriebe ist 
ein einfaches Gruppengetriebe, das andere ein Dreigruppengetriebe. In Bild 2-13 ist der Zugkraft-
verlauf während einer Dreifach-Swap Rückschaltung im Getriebe eins CASE-IH MXM 155 Trak-
tors dargestellt. Anhand des Zugkraftverlaufs werden die Schwierigkeiten bei einer Mehrfach-
Swap Rückschaltung verdeutlicht. Die Zugkraft reduziert sich während der Rückschaltung für ei-
nen Zeitraum von ca. 1 s um über 50 %, bezogen auf das Zugkraftniveau vor der Schaltung.  
Außerdem entstehen zwischenzeitliche Schwingungen. Das ebenfalls in [81] untersuchte einfache 
Gruppengetriebe eines John Deere 8300 Traktors weist eine kürzere Schaltzeit von 0,4 s, aber 
ebenfalls einen Zugkrafteinbruch von über 50 % aus. 
Panzani und Tanelli et. al. beschreiben in [82] und [83] (2011) eine Methode zur Kalibrierung und 
Schaltparameterabstimmung auf Basis einer objektiven Methode zur Schaltqualitätsermittlung für 
 
Bild 2-13: Zugkraftverlauf während einer Dreifach-Swap Rückschaltung eines CASE-IH MXM 





















2 Grundlagen und Stand der Technik 37 
 
 
ein teillastschaltbares Getriebe. Bei diesem Getriebe ist die Lastschaltung als einfaches Gruppen-
getriebe ausgeführt. Das Vorgehen zur Schaltparameterabstimmung ist für Einfach- und Zweifach-
Swaps ähnlich. Für die Schaltabstimmung von Zweifach-Swaps wird allerdings ein zusätzlicher 
Parameter zur Definition der zeitlichen Abfolge der beiden einzelnen Lastschaltungen benötigt, 
weil Kupplungen- und Kupplungskolbengrößen in beiden Gruppen unterschiedlich sind.  
Die vorgestellten Ergebnisse aus dem Traktorgetriebebau zeigen, dass Dreifach-Swaps eine große 
Herausforderung für die Getriebesteuerung darstellen und dass der Zugkrafteinbruch während 
Rückschaltungen mess- und stark spürbar ist. Es sind allerdings keine theoretischen Betrachtungen 
zum Zwei- oder Dreifach-Swap aus dem Traktorgetriebebau bekannt. 
2.5 Aufbau und Applikation der Getriebesteuerung 
Die Grundgesetze der Lastschaltung beschreiben den prinzipiellen Ablauf einer Lastschaltung in 
Abhängigkeit der vier Schaltarten. Das für den Fahrer spürbare Schaltverhalten wird durch die 
Getriebesteuerung und die Applikation der zugehörigen Schaltparameter bestimmt. In diesem Ka-
pitel werden die Anforderungen, der Aufbau und die Applikation der Getriebesteuerungssysteme 
beschrieben. 
2.5.1 Allgemeine Anforderungen bei Standardtraktoren 
Das Anwendungsgebiet der Standardtraktoren ist sehr vielfältig (Kapitel 2.1). Standardtraktoren 
werden in Kombination mit verschiedensten Anbaugeräten eingesetzt und verfügen über mehrere 
Schnittstellen zur Abgabe der Motorleistung. Die Leistung des Dieselmotors kann einerseits über 
das Traktorfahrgetriebe für Zugarbeit genutzt werden. Andererseits ist es möglich, die gesamte 
Motorleistung über den Zapfwellenantrieb zum Antrieb von Arbeitsprozessen auf einem Anbau-
gerät zu nutzen [84]. Die installierten Hydrauliksysteme eines Standardtraktors können im Mittel 
ca. 1/3 der installierten Motorleistung übertragen [85]. Außerdem verfügen Traktoren über elekt-
rische Anlagen, die 0,3 kW bis 3 kW bei 12 V-Systemen sowie zukünftig bis 12 kW bei 48 V-
Systemen und bis 175 kW Leistung bei 700 V-Systemen aufnehmen können [86]. Zusätzlich un-
terliegt das Fahrzeuggewicht starken Schwankungen. Im Idealfall hat der Standardtraktor eine 
Nutzlast von 60 % bis 80 % seines Leergewichtes, die mit starr gekoppelten Anbaugeräten ausge-
nutzt wird [1]. Häufig übernimmt der Traktor Transportarbeiten auf der Straße und kann in diesen 
Fällen in Deutschland ein Zuggesamtgewicht von bis zu 40 t aufweisen (StVZO). In einigen Län-




ken Fahrzeuggewichtsvariationen, Zugkraftschwankungen und wechselnden Leistungsaufteilun-
gen im Triebstrang unterliegt. Zur Erzielung guten Schaltkomforts ist es aber notwendig, diese 
Werte möglichst genau zu kennen (Kapitel 2.3.3). 
Weitere Anforderungen an das Getriebesteuerungssystem sind direkt mit der Fahrsituation und 
den Erwartungen des Fahrers verknüpft. In Kapitel 2.1 wird beschrieben, dass Traktoren oft in 
einem schlechten Verhältnis von Zugkraft zu Fahrzeugmasse betrieben werden, wie beispielsweise 
beim Pflügen. In dieser Fahrsituation ist es besonders wichtig, geringe Drehmomenteinbrüche 
während einer Lastschaltung zu erzeugen (Kapitel 2.4), und wenn, diese kurz zu halten, damit das 
Fahrzeug nicht bis zum Stillstand verzögert. Dies gilt insbesondere für Rückschaltungen unter 
Volllast, die bei Zugkraftschwankungen, z.B. durch veränderte Bodenbedingungen, unvermeidbar 
sind, weil Traktoren zur Effizienzsteigerung häufig bei maximaler Motorauslastung nahe des ma-
ximalen Motordrehmoments betrieben werden. In diesem Fall muss ein Abwürgen des Dieselmo-
tors durch die Rückschaltung verhindert werden und der Schaltkomfort akzeptabel bleiben. Der 
Traktor darf aber während der Schaltung langsamer werden, weil die Leistung bei „abwürgendem“ 
Dieselmotor für die Fahrgeschwindigkeit vor der Schaltung ohnehin nicht ausreichend war. Im 
Gegensatz dazu steht bei Schaltungen im Transport auf der Straße der Komfortaspekt stärker im 
Vordergrund. Simulationsgestützte Untersuchungen haben gezeigt, dass der höhere Traktionsko-
effizient der Straße im Vergleich zum Feld den Schaltkomfort prinzipiell verschlechtert [87]. Das 
günstigere Verhältnis zwischen Fahrzeugmasse und Zugkraft verringert bei hohen Fahrgeschwin-
digkeiten aber insgesamt die auftretenden Fahrzeuglängsbeschleunigungsgradienten während der 
Schaltung. Eine andere Fahrsituation ist der Übergang von Transportfahrt in die Zugarbeit, wie 
beispielsweise beim Einsetzen eines Arbeitsgerätes in den Boden. In dieser Situation steigt die 
Zugkraft durch das Einsetzen stark an und das Getriebe sollte schnell zurückschalten können. 
Im manuellen Fahrbetrieb kann der Fahrer den Gangwechsel frühzeitig selbst kommandieren, aber 
er erwartet eine direkt spürbare Rückmeldung darüber, dass der Gangwechsel durchgeführt wird. 
Laut [78] wird eine Schaltung nach 250 ms als verspätet wahrgenommen. Nach 400 ms komman-
diert der Fahrer erneut, weil er das Gefühl hat, der Schaltbefehl wird nicht umgesetzt. Bei Trakto-
ren mit automatisierten Fahrreglern und Getriebesteuerungen übernimmt der Fahrregler, je nach 
Fahrerwunsch, die Umsetzung der Fahrstrategie und kommandiert unter anderem die Motordreh-
zahl und die Gangvorwahl in Abhängigkeit der Fahrsituation (Kapitel 2.1). Die zumeist reaktiven 
Fahrregler sind auf eine schnelle und präzise Umsetzung des Gangwechsels angewiesen. Aller-
dings kann sich der Fahrer nicht auf den Gangwechsel vorbereiten und reagiert empfindlich auf 
Stöße und Schwingungen, weshalb die Anforderungen an die Getriebesteuerung zur Erzielung 
https://doi.org/10.24355/dbbs.084-202007160906-0
2 Grundlagen und Stand der Technik 39 
 
 
stoß- und ruckarmer Gangwechsel steigen. Erste Ansätze hinsichtlich prädiktiver Fahrregler-Kon-
zepte, wie sie bereits aus dem Automobilbau bekannt und dort im Einsatz sind [88], versuchen 
diesen Konflikt zu entschärfen [89]. 
Neben den Anforderungen hinsichtlich der Schaltvorgänge gibt es weitere Anforderungen an die 
Getriebesteuerung, die hier auszugsweise genannt werden sollen. Dies sind beispielsweise die Um-
setzung von Anfahrvorgängen mit und ohne Last, das aktive Halten des Traktors bei Stillstand, 
der Fahrtrichtungswechsel während der Fahrt unter Last (Reversieren) und das präzise Manövrie-
ren bei Frontladerarbeiten oder beim Ankuppeln von Arbeitsgeräten.  
2.5.2 Steuerungskonzepte für Gruppengetriebe in Standardtraktoren 
Der Aufbau der elektro-hydraulischen Getriebesteuerung beeinflusst die Umsetzung des Gang-
wechsels und die Struktur des Schaltalgorithmus maßgeblich. Zur besseren Steuerbarkeit der 
Schaltvorgänge sind die hydraulischen Steuerventile direkt am Getriebe angebracht. In [16], [10], 
[45] und [90] werden die frühen Strukturen rein mechanisch- hydraulischer Getriebesteuerungs-
systeme vorgestellt. Bei diesen Systemen werden die Ventilschieber direkt oder hydraulisch vor-
gesteuert über den Schalthebel betätigt und der Gangwechsel ausgelöst. Die zeitliche Abfolge der 
Kupplungsbetätigung ist beispielsweise über eine Kurvenscheibe am Schalthebel vorgegeben [16], 
[90] oder wird durch interne hydraulische Regelkreise kontrolliert [10]. Der Druckanstieg der zu-
schaltenden Kupplungen wird gar nicht [16], oder über ein vorgeschaltetes Modulationsventil, be-
stehend aus einer Verschaltung von Blenden und federbelasteten Speicherräumen, moduliert [10], 
[45], [91]. Alternativ werden Federn zwischen Kupplungskolben und Kupplungslamellen zur Re-
duktion der Anlagedruckspitzen eingebaut [90]. Die abschaltenden Kupplungen werden über 
Schaltventile geöffnet, sodass der Druck direkt abfällt. 
Bei moderneren Konzepten erfolgen die zeitliche Steuerung und die Druckmodulation der Kupp-
lungen durch den Schaltalgorithmus in der elektronischen Getriebesteuerung. Dort werden ver-
schiedene Getriebesensoren (z.B. Temperatursensoren, Drehzahlsensoren, geschätztes Motordreh-
moment, teilweise Drucksensoren, usw.) ausgewertet und die notwendigen Steuersignale an die 
elektro-hydraulischen Getriebeaktuatoren weitergeleitet. Diese betätigen die Schaltelemente des 
Getriebes, wie beispielsweise Lamellenkupplungen und Lamellenbremsen oder Synchronschalt-
stellen.  
Wenn alle Kupplungen mit proportionalen Druckregelventilen ausgerüstet sind, bietet dies eine 
größtmögliche Flexibilität. Oftmals ist das bei Getrieben mit wenigen Kupplungen, wie beispiels-




Kupplungen können mit zusätzlichen Schaltventilen ausgerüstet sein, wobei es zwischen den Aus-
führungsformen Unterschiede gibt. Es gibt Konzepte, bei denen für jede betätigte Kupplung ein 
Druckregelventil während des Gangwechsels verfügbar ist [44]. In anderen Getrieben kann nur 
der Druck der schließenden Kupplungen moduliert werden und der Druckabbau der öffnenden 
Kupplungen erfolgt über Schaltventile [42], [78]. Teilweise gibt es nur ein Druckregelventil für 
mehrere schließende Kupplungen [82]. Darüber hinaus gibt es Konzepte, bei denen die Lastschal-
tungen ausschließlich durch Schaltventile betätigt werden, aber druckregelbare Anfahr- und Re-
versier- oder Fahrbereichskupplungen bei jedem Gangwechsel zur Stoßminderung und Über-
nahme der Synchronisation eingesetzt werden [92], [43].  
Zusätzlich wird der Motoreingriff (Kapitel 2.3.3) während der Lastschaltung von der Getriebe-
steuerung vorgenommen. Im Gegensatz zum Automobilbereich werden Dieselmotoren bei Trak-
toren drehzahlgeregelt betrieben, weil es für den Fahrer eines drehmomentgeregelten Dieselmotors 
schwer möglich ist, auf alle Lastwechsel angemessen mit dem Gaspedal zu reagieren [26]. Beim 
Motoreingriff wird daher oftmals die Motordrehzahl während der Schaltung verstellt [83], [93], 
wenngleich nicht ausgeschlossen wird, dass einige Hersteller den Dieselmotor während der Schal-
tung kurzzeitig drehmomentgeregelt betreiben und einen Drehmomenteingriff umsetzen. Hierfür 
wird von den Motorherstellern eine entsprechende Umschaltmöglichkeit über den Motor-CAN-
Bus bereitgestellt. 
2.5.3 Applikation der Getriebesteuerungsparameter 
Im Rahmen der Getriebeapplikation werden die notwendigen Parametersätze der Getriebesteue-
rung zur Schaltungsdurchführung sowie zur Adaption des Getriebes ermittelt und abgespeichert. 
Das Ziel der Adaption ist, sämtliche Komforteinflüsse, die sich aus den hydraulischen und mecha-
nischen Getriebekomponenten ergeben, bestmöglich zu kompensieren [94]. Es kann zwischen Ini-
tial- und Lebensdaueradaption unterschieden werden [66]. Die Initialadaption berücksichtigt und 
kompensiert Streuungen durch Fertigungstoleranzen der mechanischen Getriebebauteile, wie Ven-
tile, Rückstellfedern oder Kupplungskolben. Dazu werden die zugehörigen Kennlinien im Rahmen 
von automatischen Kalibrierroutinen vermessen und in der Getriebesteuerung hinterlegt [92], [66]. 
Unter Lebensdaueradaption versteht man die Anpassung der Adaptionsparameter an Abnutzungs-
erscheinungen der Getriebekomponenten und des Getriebeöls über die Einsatzzeit des Getriebes. 
Dies kann während der Einsatzzeit durch manuell angestoßene Kalibriervorgänge oder automa-
tisch durch entsprechende Algorithmen innerhalb der Getriebesteuerung erfolgen [95], [96]. 
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Nach [30] wird die Qualität eines automatischen Getriebes vor allem an der Qualität seiner Schal-
tung gemessen, weshalb der Applikation der Schaltparameter ein hoher Stellenwert in der Getrie-
beentwicklung zukommt. Außerdem wird das applizierte Fahr- und Schaltverhalten zur Mar-
kendifferenzierung genutzt [83]. Für ein PKW-Automatgetriebe sind die abzustimmenden Para-
meter in Bild 2-14 beispielhaft anhand einer Getriebesteuerung, bestehend aus Vorsteuerung mit 
überlagerter Regelung, wie sie in [94] betrachtet wird, dargestellt. Die wichtigsten Schalt- 
parameter sind die Füllzeit, der Anlagedruck, die Zuschaltrampe und der Zuschaltdruck der schlie-
ßenden Kupplung sowie die Abschaltzeit und der Abschaltdruck der öffnenden Kupplung. Wäh-
rend der Drehmomentübergabephase wird der Druck der abschaltenden Kupplung der zuschalten-
den Kupplung geregelt nachgeführt. In der Synchronisationsphase werden die Motor- und die Tur-
binendrehzahlrampe des Drehmomentwandlers durch Motordrehmomenteingriff und Kupplungs-
druckmodulation gesteuert und mit einer überlagerten Regelung eingestellt [94]. Die Kupplungs-
füllzeit variiert mit der Hydrauliköltemperatur und der Kupplungskolbendrehzahl. Der Anlage-
druck variiert mit der Kupplungskolbendrehzahl, sofern der Kolben keine Fliehkraftkompensation 
aufweist. Der Motordrehmomenteingriff sowie die Zuschalt- und Abschaltrampen und –drücke 
variieren vornehmlich mit dem Drehmoment im Getriebe und der gewünschten Schaltabstim-
mung. Alle genannten Schaltparameter können darüber hinaus für jeden Gangwechsel variieren.  
 
































































Die Schaltparameterabstimmung im Rahmen der Getriebeapplikation ist ein Kompromiss mehre-
rer Einflüsse wie Komfort, Spontanität, Kraftstoffverbrauch oder Bauteillebensdauer. Diese Ein-
flussparameter hängen unter anderem von der Fahrsituation und der Fahrstrategie ab [70], [97], 
sodass unterschiedliche Applikationen umgesetzt werden [98]. Untersuchungen zur Entwicklung 
geeigneter Fahrstrategien für PKW werden in [99], [100] und [101] vorgestellt.  
Die Einflüsse der Schaltabstimmung auf den Kraftstoffverbrauch und die Bauteillebensdauer kön-
nen messtechnisch erfasst und berechnet werden. Die Beurteilung des menschlichen Komfortemp-
findens ist schwierig eindeutig zu beantworten, weil die Fahrzeuginsassen individuell sehr unter-
schiedlich empfinden und reagieren. In [102] werden Maßstäbe als Fühl- und Frequenzbewer-
tungsfunktionen auf Basis von experimentellen Untersuchungen angegeben. Auf deren Basis wird 
in [94] eine Beurteilung zum Längsschwingungsempfinden auf einem PKW-Fahrersitz erarbeitet. 
Damit das Komfortempfinden für die Getriebeapplikation messtechnisch reproduzierbar und nicht 
nur von Einzelpersonen bewertet wird, werden in [103] und [104] Methoden zur Objektivierung 
des Schaltkomforts vorgestellt und erfolgreich angewandt. Die Abstimmung der Schaltparameter 
geschieht oftmals im Fahrversuch und benötigt viel Entwicklungszeit und Erfahrung des Applika-
tionsingenieurs [105], [94]. In [105], [94], [106], [107] und [108] werden Methoden und Verfahren 
vorgestellt, wie die manuelle Parameterabstimmung für PKW-Getriebe ganz oder teilweise auto-
matisiert und/oder auf Prüfstände verlagert werden kann, um die Entwicklungszeit zu verkürzen. 
Die Objektivierung des Schaltkomforts ist dafür eine wichtige Voraussetzung. Einige Ansätze ver-
folgen simulationsgestützte Parameterapplikationen, um den manuellen Aufwand weiter zu redu-
zieren [70]. Die Ergebnisse zeigen vor allem in Randbereichen der Schaltkennfelder gute Verbes-
serungen im Schaltablauf [70].  
Neben der Entwicklung von automatisierten Parameterabstimmungen der Getriebesteuerung gibt 
es Untersuchungen zur Anwendung von verbesserten Regelungsstrukturen [109], [97], [110], 
[111], [112], [113], [114]. Die Ziele sind eine Verminderung des Applikationsaufwands und eine 
Verbesserung des Schaltvorgangs. Eine wichtige Voraussetzung dafür sind Fahrzeug- und 
Triebstrangmodelle, wie sie von [115], [116], [97] und [117] für PKW entwickelt wurden. 
Der überwiegende Teil dieser Forschungsarbeiten stammt aus dem Automobil- und Nutzfahrzeug-
bereich. Dort wird auf Fahrkomfort besonderer Wert gelegt, weil der Personentransport häufig die 
zentrale Aufgabe ist. Im Traktorenbereich gibt es wenig wissenschaftliche Untersuchungen zur 
Getriebeapplikation für Lastschaltvorgänge [82], obwohl die Rahmenbedingungen durch die grö-
ßere Anzahl der Gänge und durch die vielseitigen Einsatzmöglichkeiten herausfordernd sind [82]. 
Denn die Einsatzmöglichkeiten beeinflussen das übertragene Drehmoment des Getriebes und das 
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Fahrzeuggewicht, deren aktuelle Werte aufgrund wechselnder Bedingungen schwer zu ermitteln 
sind. 
In älteren Traktoren erfolgte die Getriebeapplikation daher meist ausschließlich für Volllastbe-
trieb, weil dies ein häufiger Anwendungsfall ist und der Getrieberegler mit dieser Applikation jede 
Schaltung sicher durchführen kann. Der Schaltkomfort bei Teillastbetrieb ist entsprechend gerin-
ger [80]. Teilweise werden ausschließlich die höheren Gänge, bei denen eine Straßenfahrt unter-
stellt wird, komfortabler appliziert [45]. Bei Traktoren mit hydrodynamischer Kupplung wird das 
Getriebeeingangsdrehmoment aus der Relativdrehzahl zwischen Pumpen- und Turbinenrad ge-
schätzt und die Applikation zur Schaltkomfortverbesserung der Last angepasst [42], [18]. Andere 
Konzepte sehen eine Schätzung des Motordrehmoments vor [118].  
In moderneren Traktoren werden hydrodynamische Kupplungen nicht mehr eingesetzt und das 
Getriebeeingangsdrehmoment muss ausgehend vom abgegebenen Motordrehmoment geschätzt 
werden. Der Einsatz eines zusätzlichen Getriebedrehmomentsensors wird oft aus Kostengründen 
nicht umgesetzt, allerdings gibt es Untersuchungen zur Drehmomentschätzung und -messung aus 
existierenden Sensoren [119], [120]. 
Die Motorenhersteller liefern ein repräsentatives Signal der aktuellen Motorauslastung über die 
Motor-CAN-Bus-Schnittstelle. Abzüglich der geschätzten Leistungsaufnahme der Motornebenag-
gregate kann daraus das im Traktortriebstrang nutzbare Drehmoment ermittelt werden. Mit der 
Kenntnis der Leistungsaufnahme des Zapfwellenantriebs, des Hydraulikantriebs und der elektri-
schen Verbraucher kann das Getriebeeingangsdrehmoment berechnet werden [121]. Oftmals ist 
diese Kenntnis aber nicht vorhanden oder es liegt nur ein Messwert für das Zapfwellendrehmo-
ment vor. Dieses Drehmoment ist bekannt, weil es bei einigen Traktoren zur Freigabe zusätzlicher 
Motorleistung bei Zapfwellenarbeiten herangezogen wird. Das geschätzte Getriebeeingangsdreh-
moment ist daher mit Unschärfe behaftet. 
Alternativ oder ergänzend zur Schätzung des Getriebeeingangsdrehmoments auf Basis der Motor-
auslastung kann das Getriebeeingangsdrehmoment über die Methode der Differenzdrehzahlerken-
nung bestimmt werden [122]. Dafür wird der hydraulische Anpressdruck einer Schaltkupplung 
solange reduziert, bis in der Kupplung eine Differenzdrehzahl entsteht und der notwendige  
hydraulische Anpressdruck zur vollständigen Drehmomentübertragung ermittelt ist [123]. Diese 
Methode führt zur direkten Korrelation zwischen Hydraulikdruck und übertragenem Drehmoment. 
Zu Beginn der Drehzahlerkennung entstehen allerdings Drehmomenteinbrüche, weil der Hydrau-




[87]. Zur Kompensation des Drehmomenteinbruchs muss der Druck direkt anschließend um einen 
definierten Wert erhöht werden [122].  
Werden die Methoden zur Schätzung des Getriebeeingangsdrehmoments auf Basis der Motoraus-
lastung und zur Drehmomentermittlung durch Differenzdrehzahlerkennung kombiniert, so können 
schnelle und komfortable Schaltvorgänge erzielt werden. Dazu wird der Kupplungsdruck der öff-
nenden Kupplung zunächst schnell anhand des geschätzten Drehmoments reduziert und anschlie-
ßend langsam zur Differenzdrehzahlerkennung vermindert. Gleichzeitig kann die schließende 
Kupplung frühzeitig auf das zu übertragene Drehmomentniveau vorbereitet werden [124]. 
Verfahren zur Ermittlung des aktuellen Fahrzeug- und Zuggesamtgewichts werden im Nutzfahr-
zeugbereich bereits eingesetzt [113], bei Traktoren gibt es erste Ansätze [125]. Weitere, sich über-
wiegend in der Entwicklung befindende Verfahren zur Bestimmung des Fahrzeuggewichts durch 
Achslastermittlung, werden in [126] zusammenfassend vorgestellt. 
Der Schaltalgorithmus und die zugehörigen Parameter müssen trotz genauerer Lastkenntnisse ro-
bust genug bleiben, um in jeder Fahrsituation einen einwandfreien Schaltvorgang in allen Gängen 
zu gewährleisten [83]. Außerdem soll der Applikationsaufwand in Relation zur produzierten Ge-
triebestückzahl wirtschaftlich rentabel bleiben. Dafür sind aus dem Bereich der stufenlosen Fahr-
getriebe Ansätze zur Applikation der Getriebesteuerung auf Prüfständen bekannt [127]. Bei Last-
schaltgetrieben gibt es Untersuchungen zur Applikation des Fahrrichtungswechsel unter Last (Re-
versieren) [128], [129], [130].  
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3 Zieldefinition und Methodik der Arbeit 
Die beschriebenen Grundlagen zur Lastschaltung geben einen Überblick über die Anforderungen 
und die allgemeine Durchführung von Lastschaltvorgängen, auch im Hinblick auf Gruppenge-
triebe. Allerdings enthalten sie wenige bekannte Veröffentlichungen zu Mehrfachgruppengetrie-
ben. Im folgenden Kapitel werden bestehende Wissenslücken aufgezeigt, eine resultierende For-
schungsfrage benannt und die Vorgehensweise zur Bearbeitung der Forschungsfrage vorgestellt. 
3.1 Formulierung der Forschungsfrage 
Lastschaltbare Mehrfachgruppengetriebe werden in Standardtraktoren seit Beginn der 1950er 
Jahre als volllastschaltbare Getriebe eingesetzt. Wesentliche Ziele dieser Entwicklung sind ver-
gleichsweise kostengünstige Getriebe mit hoher Ganganzahl, um die Drehmoment-Drehzahl-
Kennlinie des Dieselmotors an die Zugkrafthyperbel des Arbeitsprozesses anzupassen. Gleichzei-
tig sollen die notwendigen Gangwechsel zügig, komfortabel und möglichst ohne Zugkraftunter-
brechung durchgeführt werden. In Fachpublikationen [3], [16], [45], [75] sowie [78], aber auch in 
Betriebsanleitungen und technischen Dokumentationen [131] wird auf das teilweise spürbar 
schlechtere Schaltverhalten beim Gruppenwechsel hingewiesen. Exemplarisch vorgestellte Mess-
ergebnisse zu Mehrfach-Swaps zeigen einen beachtlichen Zugkrafteinbruch während der Rück-
schaltung [81]. Nach [3] wird bei einem neuentwickelten Volllastschaltgetriebe ein Gang nicht 
genutzt, um einen Dreifach-Swap bei niedriger Fahrgeschwindigkeit zu umgehen. Diese Aussagen 
zeigen, dass die Umsetzung von Mehrfach-Swaps zu Komforteinschränkungen führt und die Ge-
triebeapplikation erschwert.  
In den bekannten Veröffentlichungen zu volllastschaltbaren Getrieben [16], [10], [45], [90] und 
[78] werden der Aufbau der Getriebesteuerung und teilweise die Vorgehensweise zur Applikation 
der Schaltparameter beschrieben. Die Herausforderungen bei der Applikation von Mehrfach-
Swaps ergeben sich nach [78] vornehmlich aus den zu synchronisierenden Differenzdrehzahlen 
der getriebeinternen Trägheitsmassen, weil die getriebeinternen Stufensprünge einiger Getriebe-
gruppen beim Mehrfach-Swap um ein Vielfaches größer sind als der Stufensprung des Gangwech-
sels. Außerdem können die unterschiedlichen Stufensprünge dazu führen, dass einige der internen 
Schaltungen frühzeitig beendet sind, wodurch sich das Drehzahl- und Drehmomentniveau der an-
deren Gruppen ändert und Drehmomentspitzen beim Zuschalten der Kupplungen entstehen. Die 
Kupplungen sollten nach [78] daher beim Mehrfach-Swap generell schnell zu- und abgeschaltet 
werden, um Inkonsistenzen kurz und weniger spürbar zu halten.  
Die gleichzeitige Betätigung mehrerer Schaltelemente ist nach [78] ein nachrangiges Problem des 




Schaltparameter extrem steigt, wenn der Hydraulikdruck jeder Kupplung individuell moduliert 
wird. Es werden daher nur die Füllzeit und der Anlagedruck der schließenden Kupplungen indivi-
duell adaptiert. Die zeitliche Abstimmung der Einzelschaltungen erfolgt in Abhängigkeit der Füll-
zeit und der Motorlast [79], sodass die Drehmomentübergaben der öffnenden und schließenden 
Kupplungen zusammenfallen [78]. Der finale Druckanstieg erfolgt für jede Getriebegruppe nach 
einer vorgegebenen Rampe. Modernere Mehrfachgruppengetriebe ermöglichen die proportionale 
Drucksteuerung jeder Kupplung [44], dennoch bleibt der Applikationsaufwand mit vielen Kupp-
lungen hoch und es ergibt sich die Frage, in welchem Maße ein Komfort- und Effizienzgewinn 
durch die Steuerbarkeit welcher Kupplung erreicht wird. 
Anders als für Einfach-Swaps existieren für Mehrfach-Swaps keine theoretischen Untersuchungen 
zur Ermittlung allgemeingültiger Vorgehensweisen zum Ablauf des Schaltvorgangs. Dadurch sind 
der theoretisch optimale Schaltablauf und ein wichtiges Ziel für zukünftige Optimierungen unbe-
kannt. Aus dem Automobil- und Nutzfahrzeugbereich sind nach [30] einige Grundlagen zum the-
oretischen Schaltablauf bei einfachen Gruppengetrieben bekannt. Die Ergebnisse lassen darauf 
schließen, dass bei Gruppenschaltungen kurzzeitig hohe Drehmomenteinbrüche am Getriebeab-
trieb auftreten, weil das Antriebsdrehmoment während der Drehmomentübergabe mit kleiner 
Übersetzung übertragen wird. Diese kleine Übersetzung ergibt sich aus der kleinstmöglichen Ge-
samtübersetzung der beteiligten Getriebegruppen. [30] weist auch darauf hin, dass die Anordnung 
von Haupt- und Nebenstufe eines einfachen Gruppengetriebes einen Einfluss auf den Schaltablauf 
hat. Allerdings werden nur der prinzipielle Schaltablauf und die Einflussfaktoren für Hochschal-
tungen in einfachen Gruppengetrieben gezeigt. Die Ablaufbeschreibungen für Rückschaltungen 
werden nicht vorgestellt. Diese sind aber für den Traktoreinsatz von großer Bedeutung, weil Rück-
schaltungen bei hohen Lasten und bereits einbrechender Motordrehzahl häufig vorkommen. 
Betrachtet man ein Mehrfachgruppengetriebe mit drei oder mehreren Getriebegruppen, so nehmen 
die Anordnungsmöglichkeiten der Getriebegruppen zu. Die Gesamtzahl von Anordnungsmöglich-
keiten ergibt sich entsprechend der Fakultät der Gruppenanzahl. Ein einfaches Gruppengetriebe 
bietet demnach  Möglichkeiten, ein Mehrfachgruppengetriebe mit drei Gruppen  
Möglichkeiten und ein Getriebe mit vier Gruppen  Möglichkeiten. Die nach [30] für die 
Schaltrichtung wichtige Hauptstufe lässt sich entsprechend der Getriebegruppenanzahl unter-
schiedlich anordnen. Wenn die Gruppenanordnung bei einem einfachen Gruppengetriebe einen 
Einfluss auf den Schaltablauf nimmt, können bei Mehrfachgruppengetrieben ähnliche Effekte er-
wartet werden. Daraus lässt sich ableiten, dass der Einfluss der Gruppenanordnung und insbeson-
dere der Anordnungseinfluss von Haupt- und Nebenstufen für Mehrfachgruppenschaltungen zu 
untersuchen ist. 
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Nach [69] und [68] sollen die Einzelschaltungen eines einfachen Gruppengetriebes gleichzeitig 
erfolgen, Beginn und Ende der Schaltungen werden nicht näher definiert. In [30] wird für Hoch-
schaltungen empfohlen, die Nebenstufen während der Synchronisationsphase der Hauptstufe zu 
schalten und in [75] sowie [35], [36], [76] und [77] werden Kennfelder entwickelt und optimale 
Überlappungszeiten zwischen den Betätigungen der einzelnen Teilschaltungen in einfachen Grup-
pengetrieben definiert. Bei einem Mehrfach-Swap ergibt sich daraus die Frage nach der optimalen 
Schaltreihenfolge, wenn drei oder mehr Getriebegruppen zu schalten sind. Nimmt man an, dass 
die Empfehlungen für die Schaltreihenfolge der Haupt- und Nebenstufen von einfachen Gruppen-
getrieben auf Mehrfachgruppengetriebe übertragen werden können, so bleibt die Frage offen, in 
welcher Reihenfolge die Nebenstufen zu schalten sind. Es ist daher zu prüfen, ob die getroffene 
Annahme gilt und wie die optimale Schaltreihenfolge der Nebenstufen ermittelt werden kann.  
Bei einfachen Lastschaltungen hat darüber hinaus die Fliehkraftwirkung des Hydrauliköls im ro-
tierenden Kupplungskolben einen Einfluss auf die Steuerbarkeit der Kupplungen [30]. Fliehkraft-
einflüsse ergeben sich durch unterschiedliche Kupplungsdrehzahlniveaus zu Beginn der Lastschal-
tung (Füllzeit und Anlagedruck) sowie durch Drehzahländerungen während des Lastschaltvor-
gangs. Beim Mehrfach-Swap führen die getriebeinternen großen Stufensprünge zu deutlichen 
Drehzahlvariationen während der Lastschaltung, sodass ein erheblich größerer Fliehkrafteinfluss 
auf das Kupplungsdrehmoment erwartet werden kann. Darüber hinaus ergibt sich die Frage, in-
wieweit die Steuerbarkeit der Kupplungen unter den großen internen Stufensprüngen leidet, weil 
das Drehmoment- und Drehzahlniveau im Bereich der Hauptstufe während einer Schaltung stark 
variiert. 
Die in den obigen Ausführungen genannten Teilfragen und Wissenslücken können wichtige 
Grundlagen für automatisierte Lastschaltoptimierungen von Mehrfach-Swaps nach dem Vorbild 
der Automobilindustrie oder der Getriebeentwicklung von stufenlosen Traktorgetrieben sein. Die 
zusammengefasste Forschungsfrage als wesentlicher Leitfaden dieser Arbeit lautet daher: 
Welche charakteristischen Besonderheiten existieren bei Mehrfachgruppenlastschaltungen (Drei- 
und Mehrfach-Swaps) im Vergleich zum einfachen Lastschaltvorgang (Einfach-Swap) sowie zur 
einfachen Gruppenlastschaltung (Zweifach-Swap) und welche Anforderungen, Auswirkungen und 
Empfehlungen ergeben sich daraus für den strukturellen Aufbau von Mehrfachgruppengetrieben 
sowie für die Getriebesteuerung und –regelung? 
3.2 Vorgehensweise zur Beantwortung der Forschungsfrage 
Zur Beantwortung der Forschungsfrage werden grundsätzliche Schaltabläufe für Zug-Hoch- und 




Viergruppengetriebes hergeleitet. Mit vier Getriebegruppen wird eine Getriebegruppe mehr als die 
bisher maximal bekannte Gruppenanzahl in Mehrfachgruppengetrieben für Standardtraktoren ab-
gedeckt und es ermöglicht eine umfassende Behandlung verschiedener Getriebestruktureinflüsse 
auf den Schaltablauf. Aus der Vielzahl möglicher Getriebestrukturvarianten eines Mehrfachgrup-
pengetriebes werden die für den Lastschaltvorgang entscheidenden Struktureinflüsse ausgefiltert 
und Empfehlungen für den theoretischen Schaltablauf von Mehrfach-Swaps erarbeitet. Dies er-
folgt nach dem Vorbild der Beschreibungen zum Schaltablauf in einfachen Stirnrad- und Umlauf-
getrieben und wird mithilfe vereinfachter Triebstrangsimulationsmodelle umgesetzt. Dabei wird 
auch die Frage nach der optimalen Reihenfolge der Einzelschaltungen eines Mehrfach-Swaps in 
Abhängigkeit der Getriebestruktur und der Schaltrichtung ausgearbeitet.  
Die Ergebnisse der theoretischen Betrachtung verschiedener Mehrfach-Swaps werden anhand aus-
gewählter Messungen überprüft. Für die Versuche wird ein lastschaltbares Viergruppengetriebe, 
das auf einem bestehenden, teillastschaltbaren Getriebe basiert, auf einem hierfür erstellten Ge-
triebeprüfstand untersucht. Die notwendige Getriebesteuerung wird eigens für das Getriebe und 
die Versuche entwickelt. Der Getriebeprüfstand soll die Möglichkeit bieten, reproduzierbare  
Messergebnisse mit hoher Messgenauigkeit zu erzielen, und wird daher Versuchsfahrten im Trak-
tor vorgezogen. Die Triebstrangdynamik eines Traktors vergleichbarer Leistungs- und Gewichts-
klasse wird auf dem Prüfstand entsprechend abgebildet. Das dynamische Triebstrangverhalten 
wird anhand des Vergleichs von Schaltversuchsergebnissen eines bestehenden Getriebes in einem 
Traktor und auf dem Getriebeprüfstand validiert. Insgesamt sollen die Prüfstandversuche zum 
Lastschaltvorgang von Mehrfach-Swaps eine genauere Quantifizierung der theoretischen Betrach-
tung ermöglichen und praxisnähere Empfehlungen für die Entwicklung eines Getriebesteueralgo-
rithmus und die Schaltparameterapplikation erlauben.  
Neben den messtechnischen Untersuchungen auf dem Getriebeprüfstand wird ein Simulationsmo-
dell des Getriebes und des Prüfstands aufgebaut. Dieses Modell soll detailliertere Ergebnisse für 
schwer messbare Größen auf dem Prüfstand liefern. Es ermöglicht beispielsweise die Betrachtung 
getriebeinterner Drehzahlen und Drehmomente und somit die Berechnung von Verlustleistung und 
Verlustenergie während eines Lastschaltvorgangs. Außerdem gibt das Modell besseren Aufschluss 
über interne Vorgänge im hydraulischen Steuersystem des Getriebes, wie beispielsweise den 
Fliehkrafteinfluss im Kupplungskolben, und es können die am Prüfstand gefundenen Effekte, um 
Störeinflüsse bereinigt, untersucht werden. Zur Steuerung des Getriebemodells wird dieselbe Ge-
triebesoftware verwendet, die zur Steuerung des Prüfgetriebes eingesetzt wird.  
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4 Ablauf der Lastschaltung im Mehrfachgruppengetriebe 
In diesem Kapitel werden die grundlegenden Gesetzmäßigkeiten für Mehrfach-Swaps erarbeitet. 
Zunächst werden verschiedene Konfigurationen und Zusammenhänge für Mehrfachgruppenge-
triebe mit vier Gruppen vorgestellt. Anschließend erfolgt die Ablaufbeschreibung von Zug-Hoch- 
und Zug-Rückschaltungen in Abhängigkeit der Gruppenanordnung. Das Ziel sind allgemeine 
Handlungsempfehlungen zur Entwicklung von Schaltalgorithmen für Mehrfach-Swaps. 
4.1 Allgemeine Vorüberlegungen 
Der Ablauf von Mehrfach-Swap-Lastschaltungen ist von der Struktur des Mehrfachgruppengetrie-
bes abhängig und wird aus mehreren Einzelschaltungen zusammengesetzt. Für jeden einzelnen 
Schaltvorgang innerhalb einer Gruppe gelten die Ablaufbeschreibungen aus Kapitel 2.3.3. Jede 
durchgeführte Einzelschaltung verändert aber die äußeren Bedingungen der anderen Gruppen. Die 
Beschleunigung und Verzögerung der internen Getriebeträgheitsmassen ist dabei von großer Be-
deutung, sodass eine allgemeingültige Betrachtung der Lastschaltabläufe von Mehrfach-Swaps 
schnell komplex wird. Zur Untersuchung der Abläufe in Viergruppengetrieben werden daher im 
Rahmen dieser Arbeit vereinfachte Triebstrangsimulationsmodelle genutzt. Diese Modelle wei-
sen, wie in Bild 4-1 und Bild 4-2 schematisch dargestellt, fünf Trägheitsmassen sowie zwei Ge-
triebeübersetzungen und Kupplungen pro Gruppe auf, sodass Vierfach-Swap Hoch- und Rück-
schaltungen simuliert werden können. Das Lastdrehmoment wird dabei konstant vorgegeben und 
das Antriebsdrehmoment so eingestellt, dass ein konstanter Drehzahlzustand entsteht. Das maxi-
male Antriebsdrehmoment ergibt sich nach der Hochschaltung anhand der Übersetzungen im hö-
heren Gang. Es werden keine Torsionsfederkonstanten oder Dämpfungen der Getriebewellen so-
wie Dynamiken der Kupplungssteuerung berücksichtigt. Das übertragbare Drehmoment der 
Kupplungen kann direkt eingestellt werden. 
Das Ziel der Untersuchungen auf Basis der vereinfachten Triebstrangsimulationsmodelle sind all-
gemeingültige Empfehlungen zum Lastschaltablauf für Zug-Hoch- und Zug-Rückschaltungen, 
weil diese Schaltungen für den Traktoreinsatz von großer Bedeutung sind. Schub-Schaltungen 
laufen theoretisch invers ab. Die ausgearbeiteten Empfehlungen sollen, so wie die Beschreibungen 
des einfachen Lastschaltablaufs, allgemeine Schaltphasen und Schalteinflüsse sowie deren Aus-
wirkungen auf den Schaltablauf von Mehrfach-Swaps erklären. Sie können aber kein allgemein-
gültiges Optimum darstellen, weil eine optimale Getriebeabstimmung individuell anhand des ge-
wünschten Komfort- und Spontanitätsempfinden und in Abhängigkeit der Fahrsituation erfolgt.  
In Bild 4-1 ist das vereinfachte Triebstrangmodell für ein Viergruppengetriebe in Stirnradbauweise 




spätere Prüfgetriebe angelehnt, bei dem allerdings die ersten drei Gruppen in Planetengetriebebau-
weise ausgeführt sind (Kapitel 5.2).  
Weiterhin ist der zugehörige Drehzahlplan für die Motorträgheitsmasse , die einzelnen Zwi-
schenträgheitsmassen  bis  und der Getriebeausgangsträgheitsmasse  abgebildet, anhand des-
sen die Vorgänge bei Hoch- und Rückschaltungen qualitativ erklärt werden können. Der strich-
punktierte Linienzug mit kreisförmigen Markierungen entspricht dem Zustand im kleineren Gang 
vor der Vierfach-Swap Hochschaltung. Der gestrichelte Linienzug mit rautenförmigen Markierun-
gen entspricht dem Zustand im größeren Gang nach der Vierfach-Swap Hochschaltung bei kon-
stant angenommener Getriebeausgangsdrehzahl. Der strichpunktierte Linienzug mit dreieckigen 
Markierungen zeigt einen theoretischen Drehzahlzustand nach der Hochschaltung der Hauptstufe, 
aber ohne Rückschaltungen in den Nebenstufen.  
Bild 4-1: Vereinfachter Triebstrang eines Viergruppengetriebes mit Hauptstufe am Getriebe-
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Trägheitsmassendrehzahl des niedrigen Ganges Trägheitsmassendrehzahl des hohen Ganges
Trägheitsmassendrehzahl nach Hochschalten der 4. Gruppe, ohne Rückschalten der Gruppen 1 - 3
1 Vereinfachtes Triebstrangmodell der einfachen Lastschaltung (Einfach-Swap)
Übertragbare KupplungsdrehmomenteMKI,1 .. MKII,4:
Motor-, Last- u. AbtriebsdrehmomentMMot, MLast, M4:
Übertragene KupplungsdrehmomenteMI,1 .. MII,4:
iI,1 .. iII,4: Übersetzungen
Je, J1 .. J4: Trägheitsmassen
ne, n1 .. n4: Drehzahlen
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Die Abstände zwischen den Drehzahlen der einzelnen Trägheitsmassen entsprechen im logarith-
mischen Drehzahlplan den Stufensprüngen der Übersetzung. Während der Hochschaltung wird 
die mit der Hauptstufe verbundene Zwischenträgheit  um einen größeren Stufensprung als der 
Gangwechselstufensprung verzögert. Die internen Rückschaltungen der drei Nebenstufen kom-
pensieren dies, sodass die Motordrehzahl entsprechend des Gangwechselstufensprungs verzögert. 
Anhand der Drehzahlzustände lässt sich erkennen, dass alle Zwischenträgheitsmassen während 
einer Hochschaltung verzögern, wodurch kinetische Energie frei wird. Diese Energie kann zur 
Aufrechterhaltung des Getriebeausgangsdrehmoments genutzt werden.  
Während einer Rückschaltung sind die Verhältnisse umgekehrt und kinetische Energie muss zu-
geführt werden. Im Volllastbetrieb verfügt der Dieselmotor über keine Drehmomentreserve zur 
Beschleunigung. Wie bei der einfachen Lastschaltung wird daher die Drehmomentkapazität der 
lastführenden Kupplung der Hauptstufe reduziert, sodass der Dieselmotor weniger belastet wird 
und beschleunigt. Das Fahrzeug verzögert währenddessen, weil nicht ausreichend Antriebsdreh-
moment bereitgestellt wird. Die folglich rutschende Kupplung der Hauptstufe definiert in diesem 
Zustand das Lastdrehmoment des Dieselmotors und das Ausgangsdrehmoment des Getriebes.  
Jede getriebeinterne Hochschaltung der Nebenstufen führt aus zwei Gründen zu höherer Motor-
belastung. Einerseits verringert sich die Getriebeübersetzung zwischen Dieselmotor und Getriebe-
hauptstufe, sodass das eingestellte Drehmoment der Kupplung der Hauptstufe den Dieselmotor 
stärker belastet und das zur Beschleunigung nutzbare Differenzdrehmoment kleiner wird. Ande-
rerseits wird die auf die Dieselmotorwelle reduzierte, interne Getriebeträgheitsmasse größer. 
Wenn, wie bei dem Viergruppengetriebe in Bild 4-1, mehrere Nebenstufen in Reihe hochgeschal-
tet werden müssen, wird es dafür aufgrund der obigen Zusammenhänge eine theoretisch schnellste 
Hochschaltreihenfolge der Nebenstufen geben. 
Die Betrachtung des Drehzahlplans eines vereinfachten Triebstrangmodells für ein Viergruppen-
getriebe mit Hauptstufe am Getriebeeingang zeigt, dass die veränderte Lage der Hauptstufe den 
Drehzahlzustand des Getriebes grundlegend ändert (Bild 4-2). In diesem Fall müssen die internen 
Getriebeträgheitsmassen bei einer Hochschaltung beschleunigt und Energie zugeführt werden. Bei 
der Rückschaltung ist die kinetische Energie dagegen zur Aufrechterhaltung des Getriebeaus-
gangsdrehmoments nutzbar, was bei Zug-Rückschaltungen im Volllastbetrieb vorteilhaft ist.  
Diese Ausführungen zeigen, dass für Untersuchungen zum Einfluss der Getriebestruktur, der 
Schaltreihenfolge und des Lastzustands auf den Schaltablauf bei Zug-Hoch- und Zug-Rückschal-
tungen verschiedene Getriebestrukturen simuliert werden müssen. Die beiden Extremfälle ergeben 




4-1 und Bild 4-2). Zusätzlich wird eine weitere Getriebekonfiguration simuliert, bei der die Haupt-
stufe in der dritten Gruppe liegt, weil dadurch die Nebenstufen vor und hinter der Hauptstufe an-
geordnet sind. Bezogen auf Bild 4-1 werden hierfür die Stufensprünge der dritten und vierten 
Gruppe getauscht. Mit Hilfe der drei beschriebenen Getriebekonfigurationen können die wesent-
lichen Unterschiede zwischen Mehrfach-Swaps und Zweifach-Swaps analysiert werden. Dies sind 
beispielsweise das Schalten mehrerer Nebenstufen in die gleiche Richtung und das Schalten von 
Nebenstufen vor und hinter der Hauptstufe. Wenn mehrere Nebenstufen in die gleiche Richtung 
geschaltet werden, können die Nebenstufen ebenfalls vor oder hinter der Hauptstufe angeordnet 
sein. 
Während der Simulationen können die übertragbaren Drehmomente der Kupplungen der Haupt-
stufe moduliert eingestellt werden, was im realen Getriebe einer Steuerung durch proportionale 
Druckregelventile entspricht. Für die Nebenstufen wird im ersten Ansatz keine modulierbare Ein-
stellung der übertragbaren Drehmomente vorgesehen, was im realen Getriebe einer Steuerung 
Bild 4-2: Vereinfachter Triebstrang eines Viergruppengetriebes mit Hauptstufe am Getriebe-





































Trägheitsmassendrehzahl des niedrigen Ganges Trägheitsmassendrehzahl des hohen Ganges
Trägheitsmassendrehzahl nach Hochschalten der 1. Gruppe, ohne Rückschalten der Gruppen 2 - 4
1 Vereinfachtes Triebstrangmodell der einfachen Lastschaltung (Einfach-Swap)
Übertragbare KupplungsdrehmomenteMKI,1 .. MKII,4:
Motor-, Last- u. AbtriebsdrehmomentMMot, MLast, M4:
Übertragene KupplungsdrehmomenteMI,1 .. MII,4:
iI,1 .. iII,4: Übersetzungen
Je, J1 .. J4: Trägheitsmassen
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durch Schaltventile entspricht. Das maximal übertragbare Drehmoment liegt bei dieser Steuerung 
oberhalb des real anliegenden Drehmoments und kann nur linear vollständig ab- oder aufgebaut 
werden. Zusätzlich wird die jeweils zugehörige Gruppenkupplung direkt gekoppelt gesteuert, so-
dass deren übertragbares Drehmoment gegenläufig auf- oder abgebaut wird. Der Hintergrund die-
ser Entscheidung ist, dass mit diesem Vorgehen eine vergleichsweise einfache Schaltabstimmung 
erfolgt, weil wenig Parameter abgestimmt werden müssen und die Schaltungen der Nebenstufen 
gleich ablaufen. Ist mit diesem Vorgehen der richtige Schaltablauf definiert, so könnten für eine 
verbesserte Getriebeapplikation die Überlappungszeiten zwischen Öffnen und Schließen des 
Kupplungspaares einer Nebenstufe nachträglich verstellt werden, um die aus der starren Kopplung 
entstehenden Getriebeverspannungen abzumindern.  
Weiterhin wird für jede Untersuchung, bei gleichen Bedingungen, jeweils eine explizit ungünstige 
Schaltabstimmung einer vom Ablauf her verbesserten Schaltabstimmung gegenübergestellt. An-
hand der Gegenüberstellung können die Schaltablaufeinflüsse aufgezeigt und erklärt werden. Das 
Ziel der verbesserten Schaltabstimmung ist ein möglichst gleichmäßiger Verlauf des Getriebeaus-
gangsdrehmoments , weil dies auf den späteren Schaltkomfort den größten Einfluss ausübt. Bei 
den Simulationen der verbesserten Schaltabläufe wird, wie aus den einfachen Lastschaltabläufen 
bekannt, während der Synchronisationsphasen ein gegebenenfalls erforderlicher Motordrehmo-
menteingriff umgesetzt. Wenn eine zusätzliche Drehmomentmodulation in einzelnen Kupplungen 
der Nebenstufen erforderlich ist, so wird dies ebenfalls angewandt. Die dadurch ermittelte Anzahl 
von Kupplungen mit Drehmomentmodulation gibt für reale Getriebe beispielsweise die Anzahl 
notweniger proportionaler Druckregelventile wieder und ist damit ein Indikator für den Aufwand 
der Getriebeapplikation und die Kosten des Getriebesteuerungssystems. 
4.2 Vorgehensweise bei Zug-Hochschaltungen 
4.2.1 Einfluss der Getriebestruktur  
In Bild 4-3 sind die Simulationsergebnisse für den Schaltablauf eines Vierfach-Swaps im Mehr-
fachgruppengetriebe mit Hauptstufe am Getriebeausgang dargestellt. Im linken Teilbild ist der 
Schaltablauf für eine nicht optimale Schaltung und im rechten Teilbild für einen verbesserten 
Schaltablauf abgebildet. Im oberen Teilbild sind das Motordrehmoment , das Getriebeaus-
gangsdrehmoment  und das Lastdrehmoment  dargestellt. Das Lastdrehmoment wird 
während der Schaltung konstant gehalten. Wenn das Getriebeausgangsdrehmoment geringer als 
das Lastdrehmoment ist, so erfolgt eine Verzögerung der zugehörigen Trägheitsmasse. In den Teil-
bildern zwei bis fünf sind die übertragbaren Kupplungsdrehmomente  und die real übertrage-




Verkürzung der abgebildeten Schaltabläufe wird auf die Darstellung der Vorbereitungsphase ver-
zichtet, was bedeutet, dass das übertragbare Drehmoment der lastführenden Kupplung in der 
Hauptstufe zu Beginn einer Schaltung exakt dem real übertragenen Drehmoment entspricht. Die 
Drehmomentbezeichnungen orientieren sich an den verwendeten Bezeichnungen in Bild 4-1 und 
Bild 4-2. Im sechsten Teilbild ist eine Übersicht der Drehzahlverläufe für die fünf Trägheitsmassen 
des vereinfachten Triebstrangmodells dargestellt.  
Die nicht optimierte Zug-Hochschaltung im linken Teilbild beginnt mit der Drehmomentübergabe 
der Hauptstufe (Bild 4-3, (1)). Dadurch wird das Getriebeausgangsdrehmoment auf den geringsten 
Wert reduziert (Bild 4-3, (2)) und die Getriebeausgangsdrehzahl  verzögert, was in Bild 4-3 
kaum sichtbar ist. Durch lineare Erhöhung des übertragbaren Drehmoments der neu eingeschalte-
ten Kupplung der Hauptstufe (Bild 4-3, (3)) kann das Getriebeausgangsdrehmoment für die Zeit 
der anschließenden Drehzahlsynchronisation auf das Lastdrehmomentniveau angehoben werden 
(Bild 4-3, (3)), um eine Verzögerung der Getriebeausgangsdrehzahl zu stoppen. Während der 
Drehzahlsynchronisation der Hauptstufe muss die Drehzahl  der Zwischenträgheitsmasse  ent-
sprechend des Stufensprungs der Hauptstufe verzögert werden (Bild 4-3, (4)). Die Motordrehzahl 
 verzögert dabei nur um den Stufensprung des Gangwechsels, sodass die überwiegende Dreh-
zahlangleichung durch Rückschaltungen in den Nebenstufen erfolgt (Bild 4-3, (5)). Sollte die Mo-
tordrehzahl während der Rückschaltungen nicht weit genug abfallen, so wird das Drehmoment der 
synchronisierenden Hauptstufenkupplung im nicht optimierten Schaltvorgang kurzzeitig überhöht 
(Bild 4-3, (6)), um die Drehzahlsynchronisation zu erreichen. Dadurch entsteht, wie für einfache 
Lastschaltungen bekannt, ein kurzzeitiger Anstieg des Getriebeausgangsdrehmoments (Bild 4-3, 
(7)). 
Der verbesserte Schaltablauf im rechten Teilbild läuft im Wesentlichen gleich ab. Allerdings wer-
den die Rückschaltungen der Nebenstufen direkt nach der Drehmomentübergabe der Hauptstufe 
und möglichst gleichzeitig durchgeführt (Bild 4-3, (8)), sodass die Drehzahl  der Zwischenträg-
heitsmasse  schneller verzögert (Bild 4-3, (9)). Die kürzere interne Rückschaltzeit bietet die 
Möglichkeit, kurze Schaltzeiten zu realisieren, ohne dass der Getriebeausgangsdrehmomentver-
lauf beeinflusst wird. Die vollständige Drehzahlsynchronisation der Hauptstufe kann nach den in-
ternen Rückschaltungen, wie bei der einfachen Lastschaltung, durch Motordrehmomenteingriff 
eingestellt werden (Bild 4-3, (10)). Je stärker das Motordrehmoment verringert wird, desto schnel-
ler erfolgt die Synchronisation. Zum Ende der Synchronisation wird das Motordrehmoment wieder 
angehoben, damit das Getriebeausgangsdrehmoment nicht schlagartig reduziert wird. Das über-
tragbare Drehmoment der lastführenden Kupplung der vierten Gruppe wird zur Einstellung einer 
Rutschsicherheit auf das maximale Niveau angehoben (Bild 4-3, (11)). 
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Bild 4-3: Theoretischer Schaltablauf einer Zug-Hochschaltung im Viergruppengetriebe mit 
Hauptstufe am Getriebeausgang. Links: Nicht optimierte Schaltung; Rechts: Ver-
kürzte Schaltzeit und geglätteter Getriebeausgangsdrehmomentverlauf durch gleich-



















Nicht optimierte Schaltung Verbesserte Schaltung
Stufensprunganordnung des Gangwechsels
1 Drehmomentübergabe der Hauptstufe
2 Getriebeausgangsdrehmomentreduktion
3 Kupplungsdrehmomenterhöhung auf Lastniveau
4 Verzögern der Trägheitsmassendrehzahl n3
7 Erhöhtes Getriebeausgangsdrehmoment
8 Gleichzeitige Nebenstufenrückschaltungen
9 Schnelle Verzögerung der 
Trägheitsmassendrehzahl n3
5 Zeitversetzte Nebenstufenrückschaltungen
6 Drehmomentüberhöhung zur Synchronisation
Motordrehmomenteingriff zur Synchronisation






Wenn die Rückschaltungen der Nebenstufen gleichzeitig und schnell, aber nicht direkt im An-
schluss an die Drehmomentüberhöhung der Hauptstufe erfolgen, wird die Dieselmotordrehzahl 
durch die lastführende Kupplung der Hauptstufe schneller verzögert und ein Motordrehmoment-
eingriff am Ende der Schaltung gegebenenfalls nicht erforderlich. Die Fahrzeugbeschleunigung 
korreliert mit dem Verlauf des Getriebeausgangsdrehmoments, sodass die Unterschiede der Steu-
erung im Schaltkomfort kaum spürbar sein werden. Diese Variante ist für Schaltungen ohne Mo-
tordrehmomenteingriff zu bevorzugen, führt aber zu geringfügig höherem Kraftstoffverbrauch, 
weil der Motor während der Schaltung maximales Drehmoment bereitstellt. 
Für Zug-Hochschaltungen in einem Viergruppengetriebe mit Hauptstufe am Getriebeausgang 
kann festgehalten werden:  
- Die Zug-Hochschaltung beginnt mit der Drehmomentübergabe in der Hauptstufe. 
- Die internen Rückschaltungen der Nebenstufen erfolgen gleichzeitig und nach der 
Drehmomentübergabe der Hauptstufe. 
- Die Zug-Hochschaltung endet mit der Synchronisation der Hauptstufe, was durch 
einen Motordrehmomenteingriff begünstigt werden kann. 
Die Simulationsergebnisse für den theoretischen Schaltablauf in einem Viergruppengetriebe mit 
Hauptstufe als dritter Getriebegruppe sind in Bild 4-4 dargestellt. Die nicht optimierte Zug-
Hochschaltung im linken Teilbild beginnt mit der Drehmomentübergabe der Hauptstufe und an-
schließender Drehmomenterhöhung zur Kompensation des Einbruchs des Getriebeausgangsdreh-
moments infolge der Drehmomentübergabe (Bild 4-4, (1)). Das Drehmoment wird nur so weit 
angehoben, dass es dem übertragenen Drehmoment nach Abschluss des Gangwechsels entspricht 
(Bild 4-4, (2)). Das Getriebeausgangsdrehmoment bleibt daher für die Zeit der Synchronisation, 
in der die vierte Gruppe noch nicht zurückgeschaltet ist, auf einem geringeren Drehmomentniveau 
als das angelegte Lastdrehmoment (Bild 4-4, (3)). Die Rückschaltungen der vorderen Nebenstufen 
werden, wie beim Viergruppengetriebe mit Hauptstufe am Getriebeausgang, nacheinander ausge-
führt (Bild 4-4, (4)). Die Rückschaltung der vierten Gruppe erfolgt zuletzt (Bild 4-4, (5)) und führt 
aufgrund der nicht modulierten Kupplungsdrehmomente zu einem kurzzeitig starken Getriebeaus-
gangsdrehmomentabfall (Bild 4-4, (6)). Zum Ende der Schaltung wird durch Drehmomentüberhö-
hung in der Hauptstufe die Schaltung beendet (Bild 4-4, (7)).  
Beim verbesserten Schaltablauf im rechten Teilbild ist das Hauptziel, den Drehmomenteinbruch 
während der Rückschaltung der ausgangsseitigen Nebenstufe zu vermeiden. Dazu muss die vierte 
Getriebegruppe während der gesamten Synchronisationsphase der Hauptstufe ebenfalls synchro-
nisiert werden. Dafür wird das Drehmomentniveau der lastführenden Kupplung in Gruppe vier  
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Bild 4-4: Theoretischer Schaltablauf einer Zug-Hochschaltung im Viergruppengetriebe mit 
Hauptstufe als dritter Getriebegruppe. Links: Nicht optimierte Schaltung; Rechts: 
Verkürzte Schaltzeit und geglätteter Getriebeausgangsdrehmomentverlauf durch zu-















Nicht optimierte Schaltung Verbesserte Schaltung
Stufensprunganordnung des Gangwechsels
1 Drehmomentübergabe der Hauptstufe
2 Eingestelltes Drehmomentniveau der Hauptstufe
3 Getriebeausgangsdrehmoment unter Lastniveau
4 Zeitversetzte Nebenstufenrückschaltungen
7 Drehmomentüberhöhung zur Synchronisation
8 Drehmomentreduktion der vierten Gruppe
9 Drehmomentüberhöhung der Hauptstufe
5 Rückschaltung der vierten Getriebegruppe
6 Starker Getriebeausgangsdrehmomentabfall
Drehmomentübergabe der vierten Gruppe







soweit reduziert (Bild 4-4, (8)), dass eine zusätzliche Drehmomentüberhöhung der Hauptstufe 
(Bild 4-4, (9)) die Synchronisation sicher durchführen kann. Das Drehmomentniveau sollte so ge-
wählt werden, dass die Synchronisation der vierten Gruppe nach den Rückschaltungen der vorde-
ren Nebenstufen und nach der Synchronisation der Hauptstufe beendet wird. Alternativ kann das 
Drehmomentniveau auch so eingestellt werden, dass die vierte Gruppe vor der Hauptstufe syn-
chronisiert. In diesem Fall sollte aber das überhöhte Drehmoment der Hauptstufe vor Erreichen 
des Synchronpunktes der vierten Gruppe zurückgenommen werden, damit keine Schwingungen 
im Getriebeausgangsdrehmoment entstehen. Bei diesem Vorgehen lässt sich aufgrund der kleinen 
Trägheitsmasse  aber kaum ein stabiler Drehzahlzustand für die Drehmomentübergabe in der 
vierten Gruppe und der anschließenden Synchronisation der Hauptstufe einstellen. Folglich wird 
dieses Vorgehen nicht umgesetzt und gemäß der ersten Alternative weiterverfahren. In diesem Fall 
erfolgt im Anschluss an die Synchronisation der vierten Gruppe die Drehmomentübergabe zum 
Ende der Rückschaltung der vierten Gruppe (Bild 4-4, (10)) und zum Ende der gesamten Last-
schaltung. Sollte der Dieselmotor bis zu diesem Zeitpunkt nicht ausreichend verzögert haben, so 
kann die fehlende Drehzahlsynchronisation der vierten Gruppe durch anschließenden Motordreh-
momenteingriff erfolgen (Bild 4-4, (11)), bevor das Drehmoment der lastführenden Kupplung in 
Gruppe vier auf das maximale Niveau angehoben wird (Bild 4-4, (12)). Prinzipiell ist es auch 
möglich das Drehmomentniveau so zu wählen, dass die Synchronisation der vierten Gruppe vor 
der Synchronisation der Hauptstufe erfolgt.  
Die Rückschaltung der ausgangsseitigen Nebenstufe sollte also über die gesamte Zug-Hochschal-
tung ausgeführt werden, um entstehende Drehmomentspitzen, zum Beispiel durch die Drehmo-
mentüberhöhung der Hauptstufe, abzumildern. Dieses Vorgehen ist aber bei kleinem Stufensprung 
sehr schwierig, weil nur eine geringe Drehzahldifferenz vorhanden ist. Für die zeitliche Abfolge 
der internen Rückschaltungen der vorderen Nebenstufen gelten die gleichen Empfehlungen wie 
für das Viergruppengetriebe mit Hauptstufe am Getriebeausgang (Bild 4-3). Sie sollten möglichst 
gleichzeitig und schnell nach der Drehmomentübergabe der Hauptstufe erfolgen. 
Für Zug-Hochschaltungen in einem Viergruppengetriebe mit Hauptstufe als dritter Getriebegruppe 
kann festgehalten werden:  
- Die Zug-Hochschaltung beginnt mit der Drehmomentübergabe in der Hauptstufe. 
- Die vierte Gruppe soll im Drehmoment modulierbar sein. 
- Die internen Rückschaltungen der vorderen Nebenstufen erfolgen gleichzeitig und 
nach der Drehmomentübergabe der Hauptstufe. 
- Die Drehmomenterhöhung der Hauptstufe und die Drehmomentreduktion der vier-
ten Gruppe werden so gewählt, dass die Synchronisation der vierten Gruppe nach 
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den Rückschaltungen der vorderen Nebenstufen und nach der Synchronisation der 
Hauptstufe beendet wird. 
- Die Zug-Hochschaltung endet mit der Drehmomentübergabe und anschließender 
Synchronisation der vierten Gruppe. 
Die Ergebnisse für den theoretischen Schaltablauf in einem Viergruppengetriebe, bei dem die 
Hauptstufe als die erste Getriebegruppe angeordnet ist, sind in Bild 4-5 dargestellt. Bei dieser 
Getriebekonfiguration beginnt eine nicht optimierte Zug-Hochschaltung wieder mit der Drehmo-
mentübergabe der Hauptstufe (Bild 4-5, (1)). Das Getriebeausgangsdrehmoment bricht entspre-
chend ein (Bild 4-5, (2)). Während des schlechteren Schaltablaufs im linken Teilbild erfolgt die 
Drehmomentüberhöhung zur Kompensation des Drehmomenteinbruchs bis zum maximalen Die-
selmotordrehmoment, um die Dieselmotordrehzahl nicht zu reduzieren (Bild 4-5, (3)). Als Folge 
ist die Drehmomentüberhöhung nicht ausreichend, um den Einbruch des Getriebeausgangsdreh-
moments vollständig zu kompensieren. Die internen Rückschaltungen der Nebenstufen werden 
nacheinander ausgeführt (Bild 4-5, (4)) und führen bei jeder Rückschaltung zu spürbaren Dreh-
momenteinbrüchen am Getriebeausgang (Bild 4-5, (5)). Eine gleichzeitige Rückschaltung würde 
zu einem konzentriert hohen Getriebeausgangsdrehmomenteinbruch führen. Nach den internen 
Rückschaltungen wird das Drehmoment der Hauptstufe überhöht (Bild 4-5, (6)), um die Synchro-
nisation der Hauptstufe abzuschließen. Das Getriebeausgangsdrehmoment erfährt eine entspre-
chende Drehmomenterhöhung (Bild 4-5, (7)). 
Das Ziel des verbesserten Schaltablaufs im rechten Teilbild ist wiederum eine Glättung des Ge-
triebeausgangsdrehmomentverlaufs . Die Vorgehensweise erfolgt analog zu dem in Bild 4-4 
beschriebenen Schaltablauf für eine Hochschaltung im Getriebe mit Hauptstufe in der dritten 
Gruppe. Zur Glättung der entstehenden Drehmomenteinbrüche wird eine Drehmomentmodulation 
der ausgangsseitigen Nebengruppe benötigt, um das übertragbare Drehmoment der lastführenden 
Kupplung der vierten Gruppe im Anschluss an die Drehmomentübergabe der Hauptstufe soweit 
zu reduzieren, dass die vierte Getriebegruppe kontinuierlich synchronisiert (Bild 4-5, (8)). Das 
dafür notwendige Drehmomentniveau liegt zu Beginn der Synchronisation sehr tief (Bild 4-5, (9)), 
weil die Drehmomentüberhöhung der Hauptstufe gering ausfällt (Bild 4-5, (10)), damit die Dreh-
zahl des Dieselmotors nicht unter das Zieldrehzahlniveau zum Ende der Lastschaltung verzögert 
wird. Die nicht modulierten Rückschaltungen der beiden vorderen Nebenstufen führen, wie für 
einfache Lastschaltungen beschrieben, zu einer kurzzeitigen Verzögerung der zugehörigen aus-
gangsseitigen Trägheitsmasse und zu einer Beschleunigung der eingangsseitigen Trägheitsmasse. 





Bild 4-5: Theoretischer Schaltablauf einer Zug-Hochschaltung im Viergruppengetriebe mit 
Hauptstufe als erster Getriebegruppe. Links: Nicht optimierte Schaltung; Rechts: Ge-
glätteter Getriebeausgangsdrehmomentverlauf durch zusätzliche Drehmomentmodu-


















Nicht optimierte Schaltung Verbesserte Schaltung
Stufensprunganordnung des Gangwechsels
1 Drehmomentübergabe der Hauptstufe
2 Getriebeausgangsdrehmomentreduktion
3 Eingestelltes Drehmoment der Hauptstufe
4 Zeitversetzte Nebenstufenrückschaltungen
9 Zieldrehmomentniveau der vierten Gruppe
Drehmomentüberhöhung der Hauptstufe
Vierte Gruppe durchgehend im Schlupfzustand 
5 Getriebeausgangsdrehmomenteinbrüche
6 Drehmomentüberhöhung zur Synchronisation 
Drehmomenterhöhung der vierten Gruppe












Einstellen der Rutschsicherheit der Hauptstufe
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Gruppe kontinuierlich schlupft und nicht zwischenzeitlich in den Haftzustand verzögert wird (Bild 
4-5, (11)).  
Wenn die Rückschaltungen in den Gruppen zwei und drei abgeschlossen sind, wird das Drehmo-
ment der lastführenden Kupplung der Gruppe vier kontinuierlich auf das anliegende Zieldrehmo-
ment erhöht (Bild 4-5, (12)) und eine weitere Differenzdrehzahlerhöhung unterbunden. Außerdem 
wird die Drehmomentüberhöhung der Hauptstufe nach den beiden Rückschaltungen der nicht mo-
dulierten Nebenstufen zurückgenommen (Bild 4-5, (13)), um die Motordrehzahl nicht zu weit zu 
verzögern. Die Drehmomentübergabe in der vierten Gruppe erfolgt bei entsprechend eingestelltem 
Gleichlauf in der einzulegenden Kupplung (Bild 4-5, (14)). Im Gegensatz zur Schaltung in Bild 
4-4 kann der Gleichlauf der vierten Gruppe in diesem Fall durch die eingangsseitige Hauptstufe 
eingestellt werden, weil vor und hinter der Hauptstufe größere Trägheitsmassen vorhanden sind. 
Die Drehmomentübergabe der vierten Gruppe sollte vor der Beendigung der Synchronisation der 
Hauptstufe abgeschlossen sein. Die Synchronisation der Hauptstufe kann durch Motordrehmo-
mentreduktion erreicht werden (Bild 4-5, (15)), bevor die lastführende Kupplung der Hauptstufe 
vollständig geschlossen wird (Bild 4-5, (16)).  
Für Zug-Hochschaltungen in einem Viergruppengetriebe mit Hauptstufe als erster Getriebegruppe 
kann festgehalten werden:  
- Die Zug-Hochschaltung beginnt mit der Drehmomentübergabe in der Hauptstufe. 
- Die vierte Gruppe soll im Drehmoment modulierbar sein. 
- Die internen Rückschaltungen der Nebenstufen erfolgen zeitversetzt und nach der 
Drehmomentübergabe der Hauptstufe, sodass die lastführende Kupplung der vier-
ten Gruppe kontinuierlich im Schlupfzustand verbleibt. 
- Die Drehmomente der Hauptstufe und der vierten Gruppe werden so moduliert, 
dass die Synchronisation der vierten Gruppe vor der Synchronisation der Haupt-
stufe erfolgt. 
- Die Drehmomentübergabe der vierten Gruppe beendet den Getriebeausgangsdreh-
momenteinbruch. 
- Die Zug-Hochschaltung endet mit der Synchronisation der Hauptstufe. 
4.2.2 Einfluss der Schaltreihenfolge und des Lastzustands 
Bei Zug-Hochschaltungen ist die Schaltreihenfolge der Getriebegruppen zu einem Großteil durch 
den Schaltablauf in Abhängigkeit der Getriebekonfiguration festgelegt (Kapitel 4.2.1). Die Hoch-
schaltung beginnt immer mit der Drehmomentübergabe in der Hauptstufe. Während der anschlie-




vor der Hauptstufe angeordnet sind, sollten möglichst gleichzeitig geschaltet werden, um eine 
schnelle und effiziente Schaltung zu ermöglichen. Sind Nebenstufen hinter der Hauptstufe ange-
ordnet, erfolgen die Schaltungen zeitlich versetzt. Es wird immer mit der modulierten Drehzahl-
synchronisation der ausgangsseitigen Nebenstufe begonnen. Die anderen Nebenstufen können in 
ihrer Reihenfolge beliebig geschaltet werden, aber möglichst so zeitversetzt, dass die ausgangs-
seitige Nebenstufe kontinuierlich im Schlupfzustand bleibt. Die Schaltungen enden mit einem ge-
gebenenfalls notwendigen Motordrehmomenteingriff.  
Die Höhe des Getriebelastdrehmoments beeinflusst den theoretischen Schaltablauf bei Zug-Hoch-
schaltungen insofern, als bei Teillastbetrieb der Getriebeausgangsdrehmomenteinbruch durch Er-
höhung des Dieselmotordrehmoments geringfügig abgemildert werden kann. Der Effekt ist aber 
geringer als bei der einfachen Lastschaltung, weil während der Drehmomentübergabe das An-
triebsdrehmoment in der kleinsten beteiligten Getriebeübersetzung übertragen wird und diese 
Drehmomentänderung den Einfluss durch Teillastbetrieb übersteigt. 
4.3 Vorgehensweise bei Zug-Rückschaltungen 
4.3.1 Einfluss der Getriebestruktur  
Für Zug-Rückschaltungen werden die gleichen drei Getriebekonfigurationen analysiert wie für 
Zug-Hochschaltungen. Die Ergebnisse für ein Viergruppengetriebe mit ausgangsseitiger Haupt-
stufe sind in Bild 4-6 dargestellt. Die abgebildete, nicht optimierte Rückschaltung beginnt wie 
eine einfache Zug-Rückschaltung mit der Reduktion des übertragbaren Drehmoments der lastfüh-
renden Kupplung in der Hauptstufe (Bild 4-6, (1)). Im Gegensatz zur einfachen Rückschaltung 
muss das Drehmomentniveau stark reduziert werden, damit der Dieselmotor nach den internen 
Hochschaltungen der Nebenstufen das eingestellte Lastdrehmoment aufbringen kann. Wie bei der 
einfachen Gruppenschaltung und bei Mehrfach-Swap Hochschaltungen wird das Drehmoment 
während der Synchronisation der Hauptstufe für eine gewisse Zeit in der kleinsten der beteiligten 
Getriebeübersetzungen übertragen. Das eingestellte Drehmomentniveau der Hauptstufe definiert 
die Schaltzeit und den Schaltkomfort maßgeblich. Je weiter das Drehmoment reduziert wird, desto 
schneller kann die Schaltung ablaufen, allerdings verzögert der Traktor stärker.  
Nachdem das Lastdrehmoment des Dieselmotors durch die lastführende Kupplung der Hauptstufe 
eingestellt ist, beschleunigt der Dieselmotor (Bild 4-6, (2)) und verringert damit die Differenz-
drehzahl der neu einzulegenden Hauptstufenkupplung. Bevor der Dieselmotor auf die neue Ziel-
drehzahl beschleunigt ist, sollten die vorderen Nebenstufen hochgeschaltet werden (Bild 4-6, (3)). 
Die Hochschaltungen belasten den Dieselmotor und verringern dessen Drehzahl, sodass dieser  
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Bild 4-6: Theoretischer Schaltablauf einer Zug-Rückschaltung im Viergruppengetriebe mit 
Hauptstufe als vierter Getriebegruppe. Links: Nicht optimierte Schaltung; Rechts: 
Verkürzte Schaltzeit und leicht geglätteter Getriebeausgangsdrehmomentverlauf 














Nicht optimierte Schaltung Verbesserte Schaltung
Stufensprunganordnung des Gangwechsels
1 Drehmomentreduktion der Hauptstufe
2 Anstieg der Getriebeeingangsdrehzahl
3 Zeitversetzte Nebenstufenhochschaltungen
4 Getriebeeingangsdrehzahlvariation durch 
Nebenstufenhochschaltungen
6 Finaler Getriebeausgangsdrehmomentanstieg
5 Drehmomentübergabe der Hauptstufe
Keine Getriebeeingangsdrehmomentreduktion
Frühere Drehmomentübergabe der Hauptstufe
7 Getriebeeingangsdrehmomentreduktion wegen 
fehlender Dieselmotorauslastung






nach jeder Hochschaltung wieder beschleunigen muss (Bild 4-6, (4)). Gleichzeitig wird die Träg-
heitsmassendrehzahl  erhöht. Wenn die Differenzdrehzahl in der neu einzulegenden Hauptstu-
fenkupplung abgebaut ist, erfolgt die Drehmomentübergabe (Bild 4-6, (5)), wodurch das Getrie-
beausgangsdrehmoment auf das Niveau nach der Schaltung ansteigt (Bild 4-6, (6)) und die Schal-
tung beendet wird. 
Liegen die Hochschaltungen, wie im linken Teilbild (Bild 4-6) dargestellt, zeitlich auseinander, so 
ist der Dieselmotor nicht kontinuierlich voll ausgelastet und die Motorsteuerung reduziert die Die-
seleinspritzmenge, wenn die eingestellte Motorzieldrehzahl erreicht ist (Bild 4-6, (7)). Im rechten 
Teilbild ist der verbesserte Schaltablauf durch eine zeitlich dichtere Abfolge der internen Hoch-
schaltungen der Nebenstufen dargestellt (Bild 4-6, (8)), weshalb die Motorsteuerung das Motor-
drehmoment nicht reduziert (Bild 4-6, (9)). Bei gleicher Steuerung der Drehmomente in den Kupp-
lungen in der Hauptstufe verkürzen sich durch die schnellere Beschleunigung des Dieselmotors 
und der Zwischenträgheitsdrehzahl  die Schaltzeit und die Zeit der Getriebeausgangsdrehmo-
mentreduktion im Vergleich zur Schaltung im linken Teilbild, was durch die frühere Drehmoment-
übergabe bedingt ist (Bild 4-6, (10)). Es kann angenommen werden, dass der Schaltkomfort im 
Vergleich steigt, weil das Fahrzeug kürzere Zeit verzögert. Daraus ergibt sich die Frage nach der 
schnellsten Beschleunigungszeit der vorderen Nebenstufen. Diese Frage wird ausführlich in Ka-
pitel 4.3.2 beantwortet.  
Für Zug-Rückschaltungen in einem Viergruppengetriebe mit ausgangsseitiger Hauptstufe kann 
festgehalten werden:  
- Die Zug-Rückschaltung beginnt mit der Drehmomentreduktion der lastführenden 
Kupplung in der Hauptstufe. 
- Während der Synchronisationsphase der Hauptstufe werden die Nebenstufen in der 
nach Kapitel 4.3.2 ermittelten, schnellsten Schaltreihenfolge hochgeschaltet. 
- Die Zug-Rückschaltung endet mit der Drehmomentübergabe der Hauptstufe nach 
Erreichen des Synchronpunktes. 
Bei einem Viergruppengetriebe mit Hauptstufe in der dritten Gruppe müssen zwei Nebenstufen 
vor und eine Nebenstufe hinter der Hauptstufe hochgeschaltet werden. Im linken Teil von Bild 4-7 
ist der nicht optimierte Schaltablauf dargestellt. Die Schaltung wird wie bisher mit der Drehmo-
mentreduktion der Hauptstufe begonnen (Bild 4-7, (1)) und das Getriebeausgangsdrehmoment 
vermindert sich entsprechend (Bild 4-7, (2)). Die Drehmomentreduktion zur Entlastung des Die-
selmotors muss nicht so ausgeprägt sein wie bei einem Getriebe mit ausgangsseitiger Hauptstufe, 
weil die Getriebeübersetzung zwischen der Hauptstufe und dem Dieselmotor größer ist. Nach der  
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Bild 4-7: Theoretischer Schaltablauf einer Zug-Rückschaltung im Viergruppengetriebe mit 
Hauptstufe als dritter Getriebegruppe. Links: Nicht optimierte Schaltung; Rechts: 
Geglätteter Getriebeausgangsdrehmomentverlauf durch zusätzliche Drehmomentmo-















Nicht optimierte Schaltung Verbesserte Schaltung
Stufensprunganordnung des Gangwechsels
1 Drehmomentreduktion der Hauptstufe
2 Verringertes Getriebeausgangsdrehmoment
3 Anstieg der Getriebeeingangsdrehzahl
4 Zeitversetzte Nebenstufenhochschaltungen
8 Drehmomentübergabe der vierten Gruppe
9 Drehmomentreduktion der Hauptstufe
Reduziertes Drehmomentniveau der Hauptstufe
5 Getriebeeingangsdrehmomentreduktion 
wegen fehlender Dieselmotorauslastung
6 Hochschaltung der vierten Gruppe
Rutschsicherheit der vierten Gruppe einstellen
Getriebeausgangsdrehmomentanstieg auf Lastniveau
10
12 Drehmomentübergabe der Hauptstufe
11





Drehmomentreduktion beschleunigt der Dieselmotor (Bild 4-7, (3)) und die vorderen Nebenstufen 
werden nacheinander hochgeschaltet (Bild 4-7, (4)). In diesem Fall geschieht dies mit großem 
Zeitversatz, sodass der drehzahlgeregelte Dieselmotor zeitweise nicht das maximale Motordreh-
moment bereitstellt (Bild 4-7, (5)), weshalb das Beschleunigungspotenzial nicht ausgeschöpft 
wird. Gemäß der Ausführungen zu Bild 4-6 sind die vorderen Hochschaltungen zeitlich eng zu 
takten und die Schaltreihenfolge gemäß den Ausführungen in Kapitel 4.3.2 zu wählen. Die Hoch-
schaltung der hinteren Nebenstufe kann während der gesamten Synchronisationsphase der Haupt-
stufe erfolgen, sollte aber vor deren Drehmomentübergabe abgeschlossen sein (Bild 4-7, (6)). Er-
folgt die Hochschaltung spät, bleibt das durch die Hauptstufe eingestellte Getriebeausgangsdreh-
moment länger auf einem höheren Drehmomentniveau. Wie bei den Zug-Hochschaltungen zeigt 
sich die Notwendigkeit der Drehmomentmodulation der ausgangsseitigen Getriebegruppe, weil 
ohne Modulation starke Drehmomentspitzen am Getriebeausgang auftreten (Bild 4-7, (7)).  
Im rechten Teilbild (Bild 4-7) ist der verbesserte Schaltablauf dargestellt, bei dem das Drehmo-
ment der ausgangsseitigen Nebenstufe moduliert werden kann, sodass die Hochschaltung wie bei 
einer einfachen Lastschaltung mit angepasstem Kupplungsdrehmoment und schwingungsfrei er-
folgt. Prinzipiell kann die Hochschaltung wie oben beschrieben zu jedem Zeitpunkt der Synchro-
nisation der Hauptstufe erfolgen. Allerdings führt die Hochschaltung inklusive zugehöriger Syn-
chronisation aufgrund von freiwerdender kinetischer Energie der Zwischenträgheitsmasse zu ei-
nem kurzzeitig erhöhten Getriebeausgangsdrehmoment. Es ist daher vorteilhaft, die interne Hoch-
schaltung zu Beginn der gesamten Rückschaltung oder zum Ende der Synchronisationsphase der 
Hauptstufe durchzuführen, um das erhöhte Getriebeausgangsdrehmoment an der Ein- oder Aus-
lauframpe der Getriebeausgangsdrehmomentreduktion zu platzieren. 
Wird die Hochschaltung zum Ende der Synchronisationsphase der Hauptstufe durchgeführt, ist ein 
gleichmäßiger Getriebeausgangsdrehmomentanstieg steuerungstechnisch schwer zu beherrschen, 
weil in zwei Gruppen gleichzeitig synchronisiert werden muss, bevor die Drehmomentübergabe 
der Hauptstufe durchgeführt wird. Daher sollte die gesamte Zug-Rückschaltung mit der Hoch-
schaltung der hinteren Getriebegruppe begonnen werden (Bild 4-7, (8)), bevor die Drehmoment-
reduktion der Hauptstufe beginnt (Bild 4-7, (9)). Um den Getriebeausgangsdrehmomentverlauf zu 
glätten, sollte nach der Drehmomentübergabe der vierten Gruppe das Drehmomentniveau der syn-
chronisierenden Kupplung langsam zurückgenommen und an das Niveau des reduzierten Dreh-
moments der Hauptstufe angepasst werden (Bild 4-7, (10)). Andernfalls gibt es einen spürbaren 
Abfall des Getriebeausgangsdrehmoments, wenn die Synchronisation der vierten Getriebegruppe 
abgeschlossen ist. Nach Beenden der Synchronisation der vierten Gruppe kann das übertragbare 
Drehmoment der lastführenden Kupplung auf das maximale Niveau angehoben werden (Bild 4-7, 
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(11)). Zum Abschluss der Zug-Rückschaltung erfolgt die Drehmomentübergabe der Hauptstufe 
(Bild 4-7, (12)), wodurch das Getriebeausgangsdrehmoment auf das Niveau nach der Schaltung 
ansteigt (Bild 4-7, (13)). 
Für Zug-Rückschaltungen in einem Viergruppengetriebe mit Hauptstufe als dritter Getriebegruppe 
kann festgehalten werden:  
- Die vierte Gruppe soll im Drehmoment modulierbar sein. 
- Die Zug-Rückschaltung beginnt mit der Hochschaltung der vierten Gruppe.  
- Das Drehmomentniveau der lastführenden Kupplung der vierten Gruppe soll an das 
reduzierte Drehmomentniveau der Hauptstufe angepasst werden. 
- Während der Synchronisationsphase der Hauptstufe werden die Nebenstufen in der 
nach Kapitel 4.3.2 ermittelten, schnellsten Schaltreihenfolge hochgeschaltet. 
- Die Zug-Rückschaltung endet mit der Drehmomentübergabe der Hauptstufe nach 
Erreichen des Synchronpunktes. 
Der simulierte Schaltablauf für ein Viergruppengetriebe mit Hauptstufe als erster Getriebe-
gruppe ist in Bild 4-8 dargestellt. Im linken Teilbild wird die nicht optimierte Schaltung, wie 
üblich, mit der Drehmomentreduktion der Hauptstufe begonnen. Das Drehmomentniveau braucht 
nur geringfügig reduziert zu werden (Bild 4-8, (1)), weil der Dieselmotor direkt durch die lastfüh-
rende Kupplung entlastet wird. Das Getriebeausgangsdrehmoment verbleibt auf höherem Niveau 
(Bild 4-8, (2)) als bei den beiden anderen Rückschaltvarianten in Bild 4-7 und Bild 4-6. Anschlie-
ßend werden die drei Nebenstufen der Reihe nach hochgeschaltet (Bild 4-8, (3)), wobei die Zeit-
punkte der Hochschaltung unerheblich sind. Es können alle drei Nebenstufen zeitgleich geschaltet 
werden. Jede Schaltung führt aber zu einer Drehmomentspitze am Getriebeausgang (Bild 4-8, (4)), 
weil das Drehmomentniveau nicht moduliert wird. Die Hochschaltungen sollten abgeschlossen 
sein, bevor der Dieselmotor aufgrund der Drehmomententlastung durch die Hauptstufe seine Ziel-
drehzahl erreicht (Bild 4-8, (5)) und die Drehmomentübergabe der Hauptstufe erfolgt (Bild 4-8, 
(6)). Durch die freiwerdende kinetische Energie kann das Getriebeausgangsdrehmoment während 
der gesamten Zug-Rückschaltung auf hohem Niveau verbleiben.  
Zur Abmilderung der Drehmomentspitzen am Getriebeausgang wird eine angepasste Drehmo-
mentmodulation der vierten Getriebegruppe benötigt. Wie bereits für die Getriebekonfiguration 
mit dritter Getriebegruppe als Hauptstufe beschrieben, sollte beim verbesserten Schaltablauf der 
gesamten Zug-Rückschaltung mit der Hochschaltung der vierten Getriebegruppe begonnen wer-
den (Bild 4-8, (7)). Das Drehmomentniveau der synchronisierenden Kupplung der vierten Gruppe 





Bild 4-8: Theoretischer Schaltablauf einer Zug-Rückschaltung im Viergruppengetriebe mit 
Hauptstufe als erster Getriebegruppe. Links: Nicht optimierte Schaltung; Rechts: Ge-
glätteter Getriebeausgangsdrehmomentverlauf durch zusätzliche Drehmomentmodu-



















Nicht optimierte Schaltung Verbesserte Schaltung
Stufensprunganordnung des Gangwechsels
1 Drehmomentreduktion der Hauptstufe
2 Verringertes Getriebeausgangsdrehmoment
3 Zeitversetzte Nebenstufenhochschaltungen
4 Drehmomentspitzen am Getriebeausgang
8 Verzögern der Trägheitsmassendrehzahl n1
9 Drehmomentreduktion der Hauptstufe
Gleichzeitige Nebenstufenhochschaltungen
5 Getriebeeingangsdrehzahl auf Zielniveau
6 Drehmomentübergabe der Hauptstufe
Frühzeitige Drehmomentübergabe der Hauptstufe
Keine Drehmomentspitze am Getriebeausgang
10
12 Kurzzeitige Drehmomentumkehr der Hauptstufe
11
7 Drehmomentübergabe der vierten Gruppe
13
Getriebeeingangsdrehzahlbeschl. über Zielniveau14
Rutschsicherheit der vierten Gruppe einstellen15
Drehmomenteingriff zur Synchronisation16
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anderen Nebenstufen zur Verzögerung der sekundärseitigen Trägheitsmassendrehzahl  der 
Hauptstufe führen (Bild 4-8, (8)). Die Drehmomentreduktion der lastführenden Kupplung der 
Hauptstufe erfolgt zeitlich nach der Drehmomentübergabe in der vierten Getriebegruppe (Bild 4-8, 
(9)) und damit während der Synchronisationsphase der vierten Gruppe. Die Hochschaltungen der 
zweiten und dritten Getriebegruppe erfolgen direkt nach der Drehmomentreduktion der Hauptstufe 
(Bild 4-8, (10)), um die gesamte Schaltdauer kurz zu halten. Die Schaltungen können gleichzeitig 
erfolgen. Nach den Hochschaltungen der zweiten und dritten Gruppe gibt es zwei Wege, die Schal-
tung zu beenden. Einerseits kann das Drehmomentniveau der lastführenden Kupplung in Gruppe 
vier wie beim Getriebe mit dritter Gruppe als Hauptstufe langsam auf das durch die Hauptstufe 
eingestellte Getriebeausgangsdrehmoment reduziert werden (Bild 4-7, (10)). Die dritte Gruppe 
kann die Synchronisation beenden und anschließend erfolgt die Drehmomentübergabe der Haupt-
stufe (Bild 4-7, (11-13)).  
Eine andere Vorgehensweise ist im rechten Teilbild von Bild 4-8 dargestellt. Zum Ende der Rück-
schaltung erfolgt eine vorgezogene Drehmomentübergabe der Hauptstufe (Bild 4-8, (11)). Das zu 
frühe Einlegen der Hauptstufenkupplung ohne vollständige Drehzahlsynchronisation führt zur 
kurzzeitigen Drehmomentumkehrung (Bild 4-8, (12)). Am Getriebeausgang ist die Drehmoment-
umkehrung nicht spürbar, weil die Synchronisation der ausgangsseitigen Nebenstufe noch nicht 
abgeschlossen ist (Bild 4-8, (13)). Die Zwischenträgheitsmasse wird durch beide Effekte verzögert 
und der Dieselmotor beschleunigt (Bild 4-8, (14)). Nach Abschluss der Synchronisation der aus-
gangseitigen Nebenstufe kann das übertragbare Drehmoment der lastführenden Kupplung auf das 
maximale Drehmoment erhöht werden (Bild 4-8, (15)). Außerdem wurde die Dieselmotordrehzahl 
höher, als für die gesamte Rückschaltung notwendig, beschleunigt, sodass die Drehmomentüber-
gabe in der Hauptstufe mit Drehmomentübertragung vom Dieselmotor zum Getriebeausgang ab-
geschlossen werden kann. Anschließend ist ein kurzer Motordrehmomenteingriff notwendig (Bild 
4-8, (16)), um die Motordrehzahl am Ende der Schaltung auf das Zielniveau zu verzögern. Mit 
dieser Vorgehensweise kann das Getriebeausgangsdrehmoment auf konstant hohem Niveau ge-
halten werden, aber die Steuerung der einzelnen Vorgänge wird in der Praxis deutlich anspruchs-
voller sein, als beim Vorgehen nach Bild 4-7. 
Für Zug-Rückschaltungen in einem Viergruppengetriebe mit Hauptstufe als erster Getriebegruppe 
kann festgehalten werden:  
- Die vierte Gruppe soll im Drehmoment modulierbar sein. 
- Die Zug-Rückschaltung beginnt mit der Hochschaltung der vierten Gruppe. 
- Das Drehmomentniveau der lastführenden Kupplung der vierten Gruppe soll an das 




- Die Nebenstufen werden gleichzeitig und direkt nach der Drehmomentreduktion 
der Hauptstufe hochgeschaltet. 
- Die Zug-Rückschaltung endet mit der Drehmomentübergabe der Hauptstufe nach 
Erreichen des Synchronpunktes. 
- Alternativ kann die Drehmomentübergabe der Hauptstufe vorgezogen werden, so-
dass sie während der Synchronisation der ausgangsseitigen Nebenstufe abläuft, was 
in der Praxis aber deutlich anspruchsvoller zu beherrschen ist. 
4.3.2 Einfluss der Schaltreihenfolge und des Lastzustands 
Die Schaltreihenfolge der einzelnen Getriebegruppen ist gemäß Kapitel 4.3.1 größtenteils durch 
den Schaltablauf in Abhängigkeit der Getriebestruktur festgelegt. Es gibt entweder zwingende 
Reihenfolgevorgaben aufgrund der Schaltrichtung und der Getriebestruktur oder klare Empfeh-
lungen zur Schaltoptimierung. Werden bei einer Rückschaltung der Dieselmotor und mehrere ein-
gangsseitige Nebenstufen beschleunigt und hochgeschaltet, so gibt es in Kapitel 4.3.1 keine ein-
deutige Schaltreihenfolgevorgabe. Es wird lediglich die schnellste Variante empfohlen.  
Für die Suche nach der schnellsten Hochschaltreihenfolge bei einem Getriebe mit einer Gruppe 
kann die Fragestellung durch Berechnung der Beschleunigungs- und Schaltzeit in jedem Gang 
beantwortet werden. Üblicherweise ist die Hochbeschleunigung des Dieselmotors im Startgang 
und anschließendes kontinuierliches Hochschalten der Gänge die schnellste Variante, wie es bei-
spielsweise vom Beschleunigen eines PKW bekannt ist. Der Startgang muss nicht zwingend der 
erste Gang sein.  
Bei einem Getriebe mit mehreren Gruppen und Zwischenträgheitsmassen ändern sich mit jeder 
Einzelschaltung die reduzierten Trägheitsmassen vor und hinter der Schaltkupplung sowie die re-
duzierte Gesamtträgheitsmasse, die durch den Dieselmotor beschleunigt wird. Die Beschleuni-
gungszeit muss daher für jede Schaltreihenfolge individuell ermittelt und anschließend die 
schnellste Schaltreihenfolge ausgewählt werden. Dabei liegt die Annahme zugrunde, dass die Be-
schleunigung des Dieselmotors ohne die Ausführung einer Schaltung in jedem Fall als erste Maß-
nahme durchgeführt wird, weil das Last- und Trägheitsdrehmoment in diesem Fall sehr gering 
sind und der Dieselmotor am schnellsten auf die Zieldrehzahl beschleunigt. Wenn der Dieselmotor 
seine Zieldrehzahl erreicht hat, können die einzelnen Schaltungen erfolgen, wofür die schnellste 
Schaltreihenfolge ermittelt werden muss. Dabei wird angenommen, dass die Synchronisierung 
während jeder Schaltung zu einer Verzögerung des Dieselmotors und einer Beschleunigung des 
Getriebeausgangs führt. Der Dieselmotor muss also nach jeder Schaltung von der Synchrondreh-
zahl erneut auf die Zieldrehzahl beschleunigen, bevor die nächste Schaltung ausgeführt wird. 
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Für die Ermittlung der Schaltfolge mit der kürzesten Beschleunigungszeit reichen nach dieser Vor-
gehensweise vereinfachte Annahmen aus. Dies sind beispielsweise konstante Antriebs- und Last-
drehmomente sowie ein konstant übertragenes Drehmoment der synchronisierenden Kupplung 
während des Schaltvorgangs. Für diese Randbedingungen ergeben sich gleichmäßig beschleunigte 
Bewegungen für die Winkelgeschwindigkeiten  und  der Primär- und Sekundärseite 
eines Getriebes mit synchronisierender Kupplung. Im Synchronpunkt zum Zeitpunkt  gilt 
Gleichlauf der Kupplung, sodass man für beide Winkelgeschwindigkeiten schreiben kann: 
 (4.1) 
Darin sind  und  die Winkelbeschleunigungen der Primär- und Sekundärseite des Ge-
triebes,  und  die Winkelgeschwindigkeiten vor der Schaltung und  die Übersetzung 
zwischen der Primär- und Sekundärseite. Durch Auflösen nach  und erneutes Einsetzen in eine 
Teilgleichung aus Formel (4.1) ergeben sich die Schaltzeit  und die Winkelgeschwindigkeit 
 im Synchronpunkt: 
 (4.2) 
 (4.3) 
Die wirkenden Winkelbeschleunigungen  und  ergeben sich durch Einsetzen der An-
triebs-, Last- und Kupplungsdrehmomente in die Formeln (2.24) bis (2.26) für die Bewegungs-
gleichungen von Stirnrad- und Umlaufgetrieben.  
Werden nach diesem Schema die einzelnen Schaltzeiten und Wiederbeschleunigungszeiten des 
Dieselmotors für jede Schaltreihenfolge aufsummiert, so ergibt sich die Variante mit der in Summe 
kürzesten Beschleunigungszeit. Alternativ können vereinfachte Simulationsmodelle zur Ermitt-
lung des Beschleunigungszeitverlaufs für die einzelnen Schaltreihenfolgen genutzt werden. Dieses 
Vorgehen ist vor allem für Gruppengetriebe mit gekoppelten Planetenradsätzen vorteilhaft, weil 
die Ermittlung der Bewegungsgleichungen nach Kapitel 2.3.2 für diese Getriebe aufwendig wird. 
In Bild 4-9 ist das simulierte Beschleunigungsverhalten des Dieselmotors und der vorderen drei 
Nebenstufen für zwei Schaltreihenfolgen des in Bild 4-1 gezeigten Viergruppengetriebes darge-
stellt. Das Motordrehmoment und das belastende Drehmoment der rutschenden Kupplung der 
Hauptstufe sind konstant auf die in Bild 4-9 gegebenen Werte eingestellt. Zum Zeitpunkt 0,015 s 




2000 1/min. Man erkennt, dass der Dieselmotor mit der Schaltfolge 1-2-3 das finale Zieldrehzahl-
niveau 0,01 s früher erreicht als mit der Schaltfolge 3-2-1. Die anderen möglichen Schaltfolgen 
sind zwecks besserer Übersichtlichkeit nicht dargestellt, deren Beschleunigungszeiten liegen fast 
gleichmäßig verteilt zwischen denen der genannten Schaltfolgen.  
Den Ergebnissen kann entnommen werden, dass es eine theoretisch schnellste Hochschaltreihen-
folge gibt und dass diese nach beschriebenem Vorgehen ermittelt werden kann. Der zeitliche Un-
terschied zwischen den Varianten der exemplarischen Berechnung ist aber gering. Ein Grund liegt 
darin, dass die Trägheitsmasse des Dieselmotors sehr viel größer ist als die getriebeinternen Träg-
heitsmassen. Die Unterschiede zwischen den einzelnen Schaltreihenfolgen hängen auch von der 
Getriebekonfiguration ab, sodass die Berechnung für jedes Getriebe individuell durchgeführt wer-
den sollte. Nach der Berechnung kann die theoretisch schnellste Schaltreihenfolge bei der Getrie-
beapplikation berücksichtigt werden. Inwieweit die Unterschiede in der Praxis spürbar oder ermit-
telbar sind, wird in Kapitel 6 untersucht. 
 
Für die Abhängigkeit der Schaltung vom Lastzustand ergeben sich für die Zug-Rückschaltung 
ähnliche Aussagen wie für Zug-Hochschaltungen. Im Teillastbetrieb kann der Getriebeausgangs- 
drehmomenteinbruch abgemildert werden, aber im Vergleich zur einfachen Lastschaltung ist dies 
beim Mehrfachgruppengetriebe nur bei geringem Teillastbetrieb möglich, weil zwischenzeitlich 
in einen sehr hohen Gang geschaltet werden muss. 














Bild 4-9: Simuliertes Beschleunigungsverhalten der vorderen drei Nebenstufen eines Vier-
gruppengetriebes mit Hauptstufe in der vierten Gruppe 
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4.4 Aussagen für die Getriebesteuerung 
Die Ausführungen zeigen, dass der Schaltalgorithmus und der Aufbau der Getriebesteuerung von 
der Getriebekonfiguration abhängig sind. Die Hauptstufe des Getriebes sollte eine Steuerungsein-
heit aufweisen, mit der die Kupplungsdrehmomente moduliert werden können. Für übliche  
hydraulische Getriebesteuerungssysteme sind dies proportionale Druckregelventile. Wenn die 
Hauptstufe am Getriebeausgang positioniert ist, wird über die Druckmodulation direkt der Getrie-
beausgangsdrehmomentverlauf moduliert. Wenn die Hauptstufe nicht am Getriebeausgang positi-
oniert ist, sind zwischenzeitliche Drehmomentmodulationen notwendig, um die Synchronisation 
der Nebenstufen zu beeinflussen. Daher ist die Drehmomentmodulation der Hauptstufe für jede 
Schaltvariante und Getriebekonfiguration wichtig.  
Darüber hinaus zeigt sich sowohl bei den Zug-Hochschaltungen als auch bei den Zug-Rückschal-
tungen, dass die ausgangsseitige Getriebegruppe die Möglichkeit zur Kupplungsdrehmomentmo-
dulation aufweisen sollte, um schwingungsarme Lastschaltvorgänge zu realisieren. Die Schwie-
rigkeit der Schaltabstimmung liegt dann darin, die ausgangsseitige Nebenstufe kontinuierlich im 
Schlupfzustand zu halten und eine stoßfreie Drehmomentübergabe zu erzielen. Ein kleiner Stufen-
sprung in der ausgangsseitigen Nebenstufe erschwert dieses Vorgehen. Darüber hinaus steigen in 
diesem Zusammenhang die Ansprüche an die Druckmodulation der Hauptstufe (z.B.: Bild 4-5, 
Bild 4-8) und damit die Anforderungen an den Schaltalgorithmus allgemein. 
Die dargestellten Schaltabläufe und Empfehlungen gelten nicht ausschließlich für Viergruppenge-
triebe. Die Empfehlungen können als Bausatz für die Getriebeapplikation bei anderer Gruppenan-
zahl genutzt werden, indem verschiedene Einzelempfehlungen zusammengesetzt werden. Diese 
sind für Zug-Hochschaltungen: 
- Die Hauptstufe und die eventuell vorhandene, ausgangsseitige Nebenstufe hinter 
der Hauptstufe sollen im Drehmoment modulierbar sein. 
- Eine Zug-Hochschaltung beginnt immer mit der Drehmomentübergabe der Haupt-
stufe. 
- Vor der Hauptstufe angeordnete Nebenstufen können gleichzeitig zurückgeschaltet 
werden. 
- Nebenstufen hinter der Hauptstufe, außer die ausgangsseitige Nebenstufe, müssen 
nacheinander zurückgeschaltet werden, damit die ausgangsseitige Nebenstufe nicht 
zwischenzeitlich haftet. 
- Ist die ausgangsseitige Gruppe eine Nebenstufe, so beendet die Drehmomentüber-




- Üblicherweise sollte die Zug-Hochschaltung durch Synchronisation der Hauptstufe, 
unterstützt durch Motordrehmomenteingriff, beendet werden.  
- Bei manchen Getrieben kann es sinnvoll sein, die Zug-Hochschaltung durch Syn-
chronisation der ausgangsseitigen Nebenstufe zu beenden. 
Für Zug-Rückschaltungen gelten folgende Empfehlungen: 
- Die Hauptstufe und die eventuell vorhandene, ausgangsseitige Nebenstufe hinter 
der Hauptstufe sollen im Drehmoment modulierbar sein. 
- Eine Zug-Rückschaltung beginnt mit der Schaltung der ausgangsseitigen Gruppe. 
- Ist die ausgangsseitige Gruppe die Hauptstufe, so beginnt die Zug-Rückschaltung 
mit der Drehmomentreduktion der lastführenden Kupplung. 
- Ist die ausgangsseitige Gruppe eine Nebenstufe, so beginnt die Zug-Rückschaltung 
mit der Hochschaltung der Nebenstufe und anschließend erfolgt die Drehmoment-
reduktion in der Hauptstufe. 
- Während der Synchronisationsphase der Hauptstufe werden die Nebenstufen, die 
vor der Hauptstufe angeordnet sind, in der nach Kapitel 4.3.2 ermittelten, schnells-
ten Schaltreihenfolge hochgeschaltet. 
- Die Nebenstufen hinter der Hauptstufe können gleichzeitig und werden schnellst-
möglich nach Beginn der Drehmomentreduktion der Hauptstufe hochgeschaltet. 
- Nach der Synchronisation der ausgangsseitigen Nebenstufe kann das übertragbare 
Drehmoment der zugehörigen Kupplung auf den Maximalwert angehoben werden. 
- Die Zug-Rückschaltung endet mit der Drehmomentübergabe der Hauptstufe nach 
Erreichen des Synchronpunktes. 
Der Verlauf des Getriebeausgangsdrehmoments, der äquivalent für den Schaltkomfort herangezo-
gen wird, zeigt, dass bei Mehrfach-Swap Hochschaltungen das Drehmoment für eine gewisse Zeit 
in der kleinsten der beteiligten Getriebeübersetzungen übertragen wird. Die gleiche Aussage gibt 
[30] für Zweifach-Swaps in einfachen Gruppengetrieben an. Einzige Ausnahme ist der beschrie-
bene Schaltablauf in Bild 4-8, dessen Vorgehensweise in der Praxis aber schwer umzusetzen sein 
wird. Diese Tatsache ist ein großer Nachteil von Mehrfach-Swaps gegenüber Einfach-Swaps, weil 
das Getriebeausgangsdrehmoment kurzzeitig stark einbricht. Ein weiterer Nachteil ist, dass bei 
einem Mehrfach-Swap große innere Trägheitsmassen beschleunigt oder verzögert werden müssen, 
wodurch das Getriebeausgangsdrehmoment je nach Getriebekonfiguration während der Schaltung 
zusätzlich reduziert wird. Vor diesem Hintergrund ist für Hochschaltungen eine Getriebekonfigu-
ration mit ausgangsseitiger Hauptstufe optimal. Bei Rückschaltungen ergibt sich der geringste Ge-
triebeausgangsdrehmomenteinbruch, wenn die Hauptstufe am Getriebeeingang positioniert ist. In 
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diesem Fall können die getriebeinternen Trägheitsmassen den Getriebeausgangsdrehmomentein-
bruch, der während der Synchronisationszeit der Hauptstufe entsteht und wobei das Getriebe in 
der kleinsten beteiligten Übersetzung arbeitet, zum Teil kompensieren.  
Es sei aber darauf hingewiesen, dass die Getriebekonfiguration mit der Hauptstufe am Getriebe-
ausgang die geringsten Anforderungen an die Getriebesteuerung stellt. Diese Konfiguration benö-
tigt die Möglichkeit zur Drehmomentmodulation nur in der Hauptstufe. Außerdem besitzt die 
Hauptstufe den größten Stufensprung, sodass der Verlauf des Getriebeausgangsdrehmoments 
während der gesamten Schaltung zwar mit Drehmomenteinbruch, aber relativ einfach moduliert 
werden kann. Wenn ausgangsseitige Nebenstufen vorhanden sind, sind die Synchronisationspha-
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5 Prüfgetriebe und Simulationsmodell 
Im vorherigen Kapitel sind die grundlegenden Gesetzmäßigkeiten und allgemeingültige Empfeh-
lungen für den Schaltablauf von Mehrfach-Swaps für verschiedene Getriebestrukturen und Schalt-
richtungen formuliert. In diesem Kapitel werden der Getriebe-, Prüfstand- und Modellaufbau zur 
Versuchsdurchführung dargelegt.  
5.1 Vorgehensweise der Untersuchung 
Für die Untersuchungen wird ein lastschaltbares Mehrfachgruppengetriebe mit vier Gruppen ge-
nutzt, das auf einem teillastschaltbaren Seriengetriebe basiert. Die vierte Gruppe des Mehrfach-
gruppengetriebes ist die Hauptstufe. Gemäß Kapitel 4 kann mit einem solchen Getriebe für Zug-
Hochschaltungen die Frage nach dem optimalen Schaltzeitpunkt der internen Rückschaltungen der 
Nebenstufen untersucht werden. Für Zug-Rückschaltungen lässt sich die Frage nach der optimalen 
Schaltreihenfolge der internen Hochschaltungen der Nebenstufen untersuchen. Weiterhin können 
mit diesem Getriebe Fragen zum Einfluss der Fliehkraftwirkung auf das Öl in den Kupplungskol-
ben der Hauptstufe in Bezug auf die Steuerbarkeit des Lastschaltvorgangs beantwortet werden. 
Gleiches gilt für die Einflüsse durch Motordrehzahl- oder Motordrehmomenteingriff während der 
Lastschaltvorgänge. 
Die Untersuchungen zum Mehrfach-Swap werden mit dem Prüfgetriebe ausschließlich auf einem 
Getriebeprüfstand durchgeführt. Diese Vorgehensweise verringert äußere Störeinflüsse und er-
möglicht eine schnelle Durchführbarkeit der Lastschaltparameterapplikation durch schnelle Ein-
stellung des Lastzustands, eine gute Reproduzierbarkeit der Messergebnisse und die Verfügbarkeit 
genauer Messmittel für Drehzahlen, Drehmomente und Hydraulikdrücke. Ein Nachteil der Prüf-
standuntersuchungen ist das fehlende Komfortempfinden durch den Traktorfahrer und die eventu-
ell abweichende Triebstrangdynamik zwischen Traktor und Prüfstand.  
Das Komfortempfinden des Traktorfahrers ist zwar für die Lastschaltparameterapplikation von 
zentraler Bedeutung, steht aber für die Überprüfung der aufgestellten Theorien zum Schaltablauf 
aus Kapitel 4 nicht im Fokus. Es wird davon ausgegangen, dass die Umsetzung der theoretischen 
Schaltvorgänge die Grundlage für eine spätere Parameterapplikation unter Komfortaspekten ist 
und der resultierende Komforteinfluss anhand des Drehmomentverlaufs abgeschätzt werden kann.  
Eine vergleichbare Triebstrangdynamik zwischen Traktor und Prüfstand ist wichtig, weil diese das 
Verhalten der Lastschaltung beeinflusst. Ermittelte Aussagen zum Schaltvorgang sind bei fehlen-
der Vergleichbarkeit nur eingeschränkt auf den Traktor übertragbar. Der Aufbau des Prüfstands 




Zur Validierung werden Vergleichsmessungen zwischen Prüfstand und Traktor mit dem teillast-
schaltbaren Seriengetriebe durchgeführt, das als Basis des Prüfgetriebes dient.  
Abschließend wird für das Prüfgetriebe und den Prüfstand jeweils ein Simulationsmodell erstellt. 
Das gesamte Simulationsmodell ist so aufgebaut, dass es mit der gleichen Getriebesteuerungssoft-
ware wie das Prüfgetriebe gesteuert werden kann. Es wird für die Untersuchung von internen Ge-
triebedrehmomenten und -hydraulikdrücken eingesetzt. Aus diesem Grund wird das Modell sehr 
detailliert aufgebaut, wodurch die Simulationszeit erhöht wird. 
5.2 Aufbau des Prüfgetriebes 
5.2.1 Getriebestruktur und Schaltkomponenten 
Das Prüfgetriebe basiert auf einem GIMA-HEXASHIFT-Getriebe für die Traktorbaureihe 
CLAAS AXION 800. Das originale HEXASHIFT-Getriebe ist ein teillastschaltbares Getriebe mit 
sechs Lastschaltstufen, einem Reversiermodul für den Wechsel zwischen Vorwärts- und Rück-
wärtsfahrt unter Last und einem nachgeordneten, synchronisierten Getriebemodul mit vier Fahr-
bereichen. Der lastschaltbare Getriebeteil ist in Planetenbauweise ausgeführt und besteht aus drei 
Getriebegruppen mit jeweils zwei Übersetzungen pro Gruppe. In dem modifizierten Prüfgetriebe 
wurde das Reversiermodul zu einer weiteren, lastschaltbaren Getriebegruppe umgebaut, die den 
größten Stufensprung bietet und High-Low-Modus genannt wird (Bild 5-1). 
Die Prüfgetriebestruktur bietet demnach vier Getriebegruppen mit jeweils zwei Übersetzungen pro 
Gruppe. Beim Vierfach-Swap wird in jeder Gruppe die Übersetzung gewechselt. Die Hauptstufe 
des Gangwechsels befindet sich in der vierten Getriebegruppe. Die vordere Nebenstufe verfügt 
über den nächst kleineren Stufensprung. Die beiden mittleren Nebenstufen sind als gekoppelter 
Planetengetriebesatz ausgeführt und verfügen über den kleinsten Stufensprung und einen ähnli-
chen Stufensprung wie die vordere Nebenstufe. Genauere Erklärungen zum Gruppenaufbau des 
gekoppelten Planetengetriebesatzes sind im Anhang B zu finden.  
Aufgrund des High-Low-Modus verfügt das Prüfgetriebe in jedem Fahrbereich über zwölf durch-
gehend unter Last schaltbare Gänge, indem die originalen sechs Lastschaltstufen im Low-Modus 
hochgeschaltet werden, anschließend der Vierfach-Swap Modus-Wechsel vollzogen wird und die 
originalen sechs Lastschaltstufen im High-Modus gefahren werden können. Drei der ehemals vier 
synchronisierten Fahrbereiche werden für die Vorwärtsfahrt genutzt. Der vierte Fahrbereich dient 
zur Rückwärtsfahrt, damit das Getriebe, sofern es im Traktor erprobt wird, ein Rangieren ermög-
licht. 
https://doi.org/10.24355/dbbs.084-202007160906-0
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Die resultierenden Geschwindigkeiten des Prüfgetriebes sind pro Fahrbereich gut gestuft, ihr Um-
fang reicht allerdings für ein Seriengetriebe nicht aus. Die Modifikationen des Getriebes sind aber 
eine einfache Möglichkeit, um ein Prüfgetriebe zur Untersuchung von Vierfach-Swaps bei drei 
Fahrgeschwindigkeiten zu entwickeln. Der Geschwindigkeitsplan in Bild 5-1 zeigt die Fahrge-
schwindigkeiten und den markierten Vierfach-Swap im Fahrbereich B des Getriebes bei einer Mo-
tordrehzahl von 1850 1/min. 
Das hydraulische Steuerungssystem des Getriebes besteht aus drei Schaltventilen für die Bremsen 
,  und  des lastschaltbaren Planetengetriebeteils, vier Schaltventilen für die synchronisier-
ten Fahrbereiche ,   und  sowie zwei proportionalen Druckregelventilen für die Kupplung 
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 und die Kupplung  des High-Low-Modus. Der gesamte Hydraulikschaltplan der Getriebe-
steuerung ist in Bild 5-2 dargestellt. Bei einem Vierfach-Swap im Prüfgetriebe müssen je nach 
Schaltrichtung zwei oder drei Kupplungskolben mit Öl gefüllt werden. Damit der Steuerdruck 
während der Füllung nicht zu weit abfällt, sind vor dem Ventilblock des Getriebes zwei vorge-
spannte Speicherblasen mit einem Volumen von 1 L und 2 L in den Hydraulikkreis integriert.  
Die drei Kupplungen ,  und  im Planetengetriebeteil sind federbelastet geschlossen und 
mechanisch mit den zugehörigen Bremsen gekoppelt. Wird eine Bremse hydraulisch geschlossen, 
so öffnet die mechanische Kopplung die zugehörige Kupplung gegen die Wirkrichtung der Feder. 
Die konstruktive Anordnung der Reib- und Federelemente bestimmt das Lastübernahmeverhalten 
zwischen Kupplung und zugeordneter Bremse. Das System ist so abgestimmt, dass der Schaltvor-
gang bei maximalem Drehmoment sicher vollzogen werden kann. Diese Konstruktion ermöglicht 
während des Lastschaltvorgangs keine Druck- und Drehmomentmodulation gemäß Kapitel 2.3.3. 
Folglich resultieren interne Verspannungen und Schwingungsanregungen im Getriebe, die mit ab-
nehmendem Drehmoment ansteigen. Die mechanische Kopplung der Schaltelemente in den Ne-
benstufen kann für die Untersuchungen aber vorteilhaft sein, weil im Schaltalgorithmus nur die 
Schaltzeitpunkte abgestimmt werden müssen und die Lastübergabe bei verschiedenen Schaltungen 
weitestgehend identisch verläuft. Zusätzliche Störeinflüsse werden dadurch vermieden. 
Zur sicheren Steuerung der Lastschaltvorgänge sind vor und hinter dem High-Low-Modus die 
Drehzahlsensoren  und  eingebaut (Bild 5-1). Mit diesen Signalen können die Differenz-
drehzahlen in den Kupplungen  und  sowie die Getriebeübersetzung des gesamten Planeten-
getriebeteils unter Einbezug der Getriebeeingangsdrehzahl  ermittelt werden. Außerdem sind 
zwei weitere Drehzahlsensoren zur Erfassung der Hohlraddrehzahlen  und  des ersten und 
dritten Planetengetriebes vorgesehen. Mit diesen zusätzlichen Signalen sind während eines Last-
schaltvorgangs alle Wellendrehzahlen des Getriebes eindeutig bestimmt, sodass sie zur Ergebnis-
auswertung herangezogen werden können. 
 
Bild 5-2: Hydraulikschaltplan der Getriebesteuerung nach [43] 
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5.2.2 Getriebesteuerung und Schaltalgorithmus 
Das Getriebesteuerungsprogramm zur Durchführung eines Vierfach-Swaps im Prüfgetriebe wird 
modellbasiert mit der Simulationssoftware MATLAB-SIMULINK erstellt. Für den echtzeitbasier-
ten Einsatz auf dem Prüfstand wird eine dSPACE AUTOBOX als Getriebesteuergerät genutzt. Die 
Sensor- und Steuersignale werden von der Autobox per CAN-Bus an umgebaute, originale Getrie-
besteuergeräte gesendet. Die umgebauten Steuergeräte verfügen über die notwendigen Bausteine 
zur Ventilstromregelung mittels Pulsweitenmodulation (PWM) und zur Auswertung der analogen 
Getriebedrehzahlsensorsignale. Die ausgewerteten Sensorsignale und die gemessenen Ventil-
ströme werden per CAN-Bus zurückgesandt. Der Kommunikationsschaltplan der Getriebesteue-
rung inklusive der Anbindung an die Prüfstandsteuerung und die Messdatenerfassung ist in Kapitel 
5.4 im Bild 5-7 dargestellt. 
Den Kern des Getriebesteuerungsprogramms bildet der Schaltalgorithmus zur Durchführung der 
Vierfach-Swaps. Dessen Struktur orientiert sich speziell an den Anforderungen der Prüfstandun-
tersuchungen und wird als Zustandsautomat mit MATLAB-STATEFLOW modelliert. Die Struk-
tur des Schaltalgorithmus für Zug-Hochschaltungen ist in Bild 5-3 zusammen mit kommandierten 
Getriebesteuerungs- und Sensorsignalen dargestellt.  
Die Schaltung beginnt mit der Druckreduktion der geschlossenen Kupplung  und der Füllung 
der geöffneten Kupplung . Jeder dieser Vorgänge wird durch mehrere, einmalig ausgeführte 
Zustandsaktionen zu vorgegebenen Zeiten moduliert. Bei jeder Zustandsaktion werden der Ziel-
wert und der Gradient des Ventilstroms der Kupplung  und der Kupplung  neu definiert. Der 
Schaltalgorithmus verbleibt so lange in der Warteposition des ersten Abschnitts, bis alle Zustände 
einmalig ausgeführt wurden und die Differenzdrehzahl der öffnenden Kupplung einen definierten 
Grenzwert übersteigt.  
Im nächsten Abschnitt werden die Drehmomentübergabe und die Synchronisation wie im ersten 
Abschnitt durch eine Abfolge mehrerer Zustandsaktionen gesteuert. Dies umfasst den Druckauf-
bau und den Druckabbau der Kupplungen  und , das Umschalten der Schaltventile und die 
Kommandierung des Motoreingriffs. Dieser Abschnitt wird automatisch beendet, sobald alle Zu-
standsaktionen einmalig ausgeführt wurden und die Differenzdrehzahl der schließenden Kupplung 
einen definierten Grenzwert unterschreitet. Zum Abschluss wird der Druck in der Kupplung  








Bild 5-3: Struktur des Schaltalgorithmus für Vierfach-Swap Zug-Hochschaltungen 
Zug-Hochschaltung Hochschaltung kommandiert
Alle Zustände zu den Zeitpunkten 1 bis 7 durchlaufen
Schleifpunkt in Kupplung KL erkannt
Alle Zustände zu den Zeitpunkten 1 bis 9 durchlaufen
Schlupf in Kupplung KH abgebaut
Zustände zu den Zeitpunkten 1 und 2 durchlaufen












Kupplung KL: Schnelle Druckreduktion des Sicherheitsdrucks
Kupplung KL: Übergangsphase der Druckreduktion
Kupplung KH: Kisspointdruck einstellen nach Schnellfüllungsende
Kupplung KH: Ventilstromunterschwinger am Schnellfüllungsende
Kupplung KH: Verminderter Ventilstrom zum Schnellfüllungsende
Kupplung KH: Maximaler Ventilstrom  zum Schnellfüllungsbeginn






Kupplung KL: Kompensation des Schleifpunktunterschwingers 
Kupplung KH: Druckerhöhung I zur Drehmomentübernahme
Kupplung KH: Druckerhöhung II zur Drehmomentübernahme
Kupplung KL: Druckreduktion zur Drehmomentabgabe
Bremse B1: Schaltventil öffnen (Kupplung K1 zu;  Bremse B1 auf)
Bremse B2: Schaltventil schließen (Kupplung K2 auf; Bremse B2 zu)
Bremse B3: Schaltventil schließen (Kupplung K3 auf; Bremse B3 zu)
Dieselmotor: Motorsolldrehzahleingriff beenden


































Kupplung KH: Maximaler Ventilstrom zum Schaltungsabschluss
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Die Trennung in zwei Zeitabschnitte durch den Zeitpunkt der Differenzdrehzahlerkennung ist bei 
vordefinierten Prüfstandbedingungen nicht notwendig, weil das Drehmomentniveau des 
Triebstrangs bekannt ist. Die Berücksichtigung der Differenzdrehzahlerkennung soll den Ablauf 
des Algorithmus aber an reale Bedingungen im Traktor anpassen, sodass anhand des resultieren-
den Druckniveaus auf das Drehmomentniveau zurückgeschlossen werden kann. Diese Funktiona-
lität bleibt auf dem Prüfstand zwecks vergleichbarer Bedingungen ungenutzt. 
Innerhalb der beiden Zeitabschnitte des Schaltalgorithmus können die Zeitpunkte für jede Zu-
standsaktion frei gewählt werden. Der Vorteil dieses Aufbaus besteht darin, dass die Ansprech-
zeitverzüge der jeweiligen Kommandos individuell berücksichtigt werden können. Unterschied-
liche Zeiten zum Füllen der Bremskolben können beispielsweise dazu führen, dass Kommandos 
in anderer Reihenfolge gesendet werden, als deren Reaktion sichtbar wird. Außerdem kann bei 
dem beschriebenen Aufbau die Betätigungsreihenfolge der Schaltventile für die nachfolgenden 
Untersuchungen schnell variiert werden.  
Für Zug-Rückschaltungen ist der Schaltalgorithmus ähnlich aufgebaut. Es gibt zwei Abschnitte, 
die durch den Zeitpunkt der Differenzdrehzahlerkennung in der Kupplung  getrennt sind. Im 
ersten Abschnitt befindet sich die Vorbereitungsphase und im zweiten die Synchronisationsphase 
sowie die Drehmomentübergabephase. Der vollständige Algorithmus ist in Bild 5-4 dargestellt.  
In jedem Zeitabschnitt werden die einzelnen Zustandsaktionen, wie bei der Zug-Hochschaltung, 
zu definierten Zeitpunkten ausgeführt. Die Zeitpunkte und die kommandierten Ventilströme wer-
den im Rahmen der Getriebeapplikation festgelegt. Der Motoreingriff erfolgt direkt nach dem 
Zeitpunkt der Differenzdrehzahlerkennung. Für die gezielten Untersuchungen zur Ermittlung der 
optimalen Hochschaltreihenfolge der Nebengruppen wird die Differenzdrehzahlerkennung als Un-
terteilung der Zeitabschnitte ausgeschaltet. Bei dieser Untersuchung können kleine zeitliche Än-







Bild 5-4: Struktur des Schaltalgorithmus für Vierfach-Swap Zug-Rückschaltungen 
Zug-Rückschaltung Rückschaltung kommandiert
Alle Zustände zu den Zeitpunkten 1 bis 7 durchlaufen
Schleifpunkt in Kupplung KH erkannt
Alle Zustände zu den Zeitpunkten 1 bis 10 durchlaufen
Schlupf in Kupplung KL abgebaut
Zustände zu den Zeitpunkten 1 und 2 durchlaufen












Kupplung KH: Schnelle Druckreduktion des Sicherheitsdrucks
Kupplung KH: Übergangsphase der Druckreduktion
Kupplung KL: Kisspointdruck einstellen nach Schnellfüllungsende
Kupplung KL: Ventilstromunterschwinger am Schnellfüllungsende
Kupplung KL: Verminderter Ventilstrom zum Schnellfüllungsende
Kupplung KL: Maximaler Ventilstrom  zum Schnellfüllungsbeginn






Kupplung KH: Kompensation des Schleifpunktunterschwingers 
Kupplung KH: Druckreduktion zur Dieselmotorentlastung
Kupplung KL: Druckerhöhung zur Drehmomentübernahme
Kupplung KH: Druckerhöhung um Schlupf konstant zu halten
Bremse B1: Schaltventil schließen (Kupplung K1 auf;  Bremse B1 zu)
Bremse B2: Schaltventil öffnen (Kupplung K2 zu; Bremse B2 auf)
Bremse B3: Schaltventil öffnen (Kupplung K3 zu; Bremse B3 auf)
Kupplung KH: Druckreduktion zur Drehmomentabgabe

































Kupplung KL: Maximaler Ventilstrom zum Schaltungsabschluss
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5.3 Modell des Prüfgetriebes 
Das Prüfgetriebe wird mit Hilfe der Simulationssoftware AMESIM modelliert und für die Unter-
suchungen in Co-Simulation mit dem MATLAB-SIMULINK-Modell der Getriebesteuerung be-
nutzt. Das Prüfgetriebemodell verfügt dafür über die physikalisch gleich modellierten Schnittstel-
len zur Getriebesteuerung wie das reale Prüfgetriebe. Dies betrifft die Stromeingänge der Hydrau-
likventile und die Signalausgänge der Drehzahlsensoren. Außerdem muss das modellierte System-
verhalten der elektrohydraulischen Betätigung der Kupplungen und Bremsen die Realität gut nach-
bilden. 
Das Modell der proportionalen Druckregelventile basiert auf dem in [133] entwickelten Ventil-
modell. Dieses Modell bildet die internen Ventilkanäle und Steuerkanten, das Zeitverhalten des 
Elektromagneten und die resultierende Magnetkraft ab. Die Ventildynamik und die Strom-Druck-
Kennlinie des Ventils sind anhand des realen Ventils validiert. Der Detaillierungsgrad des Modells 
erhöht die Simulationszeit, erscheint im ersten Schritt aber notwendig, um die Ventildynamik wäh-
rend der Füllzeit und der Druckmodulation bei gleichzeitiger Betätigung mehrerer Schaltelemente 
abzubilden. Wenn die Systemdynamik bekannt ist, kann für spätere Optimierungen ein verein-
fachtes Ventilkennlinienmodell z.B. auf Basis der Strom-Druck-Kennlinie hinterlegt werden. Für 
die Schaltventile werden das von [133] ermittelte Zeitverhalten der Ventilspulen als PT1-Verhal-
ten und eine Stromschwelle für die Ventilumschaltung hinterlegt.  
Im Ventilblock des Getriebes sind die Druckregelventile direkt an die Steuerdruckversorgung des 
Getriebes angebunden. Die Verbindung zu den Schaltventilen erfolgt über ein federbelastetes 
Rückschlagventil (Bild 5-2). Die zwei Hydraulikspeicher der Steuerdruckversorgung werden vor 
dem Ventilblock integriert und deren Verhalten adiabat modelliert. Alle verbindenden Rohrleitun-
gen zwischen den Ventilen und den zugehörigen Kupplungskolben werden mit ideal starren Wan-
dungen und ohne Strömungswiderstände an den Wandungen simuliert. Entstehende Druckverluste 
in den verbindenden Rohrleitungen werden im Modell durch zwei Blenden nachgebildet (Bild 5-5, 
Bild 5-6). Über den Blendendurchmesser wird das Modell an die gemessene Füllzeit und das ge-
messene Druckniveau angepasst. 
In Bild 5-5 ist das Modell der Kupplungs-Brems-Einheiten des lastschaltbaren Planetengetriebe-
teils dargestellt. Die Bremskolben im Planetengetriebeteil sind als einfache Hydraulikzylinder ab-
gebildet, deren Abmessungen und Massen dem CAD-Modell entnommen sind. Auf den Brems-
kolben wirken die Rückstellschraubenfedern, die Massen- und Reibungskräfte des Kolbens sowie 




auf die Koppelscheibe zwischen Bremse und Kupplung und werden bei Überschreiten der Teller-
federkraft der Kupplung über einen Anlagedämpfer am Gehäuse abgestützt. Wird der Bremskol-
ben drucklos, so kann die Tellerfederkraft das Kupplungslamellenpaket zusammendrücken. Die 
Kennlinien der Rückstellfedern werden anhand der Bauteilzeichnungen und Herstellerangaben 
hinterlegt. Die Reaktionskräfte der Lamellenpakete werden für jedes Reibsystem als Kennlinie zur 
Abbildung der axialen Elastizität des Lamellenpaketes und der Kupplungskonstruktion definiert. 
Durch diese empirisch bestimmte Kennlinie werden die Reaktionskräfte der Lamellenpakete über 
den gesamten Hub des Brems- oder Kupplungskolbens wiedergegeben. Die Reaktionskräfte der 
jeweiligen Lamellenpakete werden zusätzlich einem Reibelement zugeführt, in dem die zugehöri-
gen Brems- und Kupplungsdrehmomente auf Basis der Lamellenabmessungen und eines konstan-
ten Reibbeiwertes ermittelt werden. Die gemessenen Primär- und Sekundär- Drehzahlen und Dreh-
momente werden an das SIMULINK-Modell zur Getriebesteuerung und Auswertung übertragen. 
Das Modell für die Kupplungen  und  ist prinzipiell gleich aufgebaut (Bild 5-6). Allerdings 
wird für die rotierenden Kupplungskolben zusätzlich der hydraulische Druckaufbau in Folge von 
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Fliehkraftwirkung des Öls nach Formel (2.8) berücksichtigt. Außerdem wird eine Leckage der 
Drehdurchführungen zum rotierenden Kupplungskolben modelliert. Die Rückstellfederkraft und 
die Reaktionskraft der Reiblamellen sind ebenfalls als Kennlinien hinterlegt. Für die Kupplungen 
 und  wird die Reaktionskraft der Reiblamellen richtungsabhängig mit einer Hysterese zwi-
schen aufbauender- und abbauender Reaktionskraft abgebildet. Dies ist notwendig, um das Öff-
nungs- und Schließverhalten der Kupplungen an die gemessenen Drehmoment- und Druckverläufe 
anzupassen. 
Der Triebstrang des Prüfgetriebes ist entsprechend dem Getriebeschema aus Bild 5-1 aufgebaut. 
Dieser kann in sieben dynamische Teilsysteme innerhalb des Planetengetriebeteils, zwei dynami-
sche Teilsysteme im synchronisierten Getriebeteil und drei Sätze drehbarer Planetenräder einge-
teilt werden. Für die zugehörigen Getriebebauteile wie Zahnräder, Planetenträger, Getriebewellen, 
Kupplungen und Bremsen werden die Trägheitsmassen und Bauteilabmessungen aus dem CAD-
Modell entnommen und im AMESIM-Model den jeweiligen dynamischen Teilsystemen zugewie-
sen. Die Getriebewellen werden ideal starr modelliert. Lastabhängige Verzahnungsverluste wer-
den den Stirnradverzahnungen im Bereich des High-Low-Modus und des synchronisierten Getrie-
beteils zugewiesen. Weitere Verzahnungsverluste aus dem Planetengetriebeteil werden separat für 
die kleinste und die größte Übersetzung zusammengefasst und dem jeweils ersten Zahnrad des 
High- und des Low-Modus zugeordnet. Zusätzliche drehzahlabhängige Planschverluste der Zahn-
räder und Schleppverluste in den Schaltelementen werden nicht explizit berücksichtigt, sondern 
 













































sind in den hinterlegten Verzahnungsverlusten inbegriffen. Diese Vereinfachungen sind zulässig, 
wenn mit dem Getriebemodell nur Schaltungen zwischen zwei Gängen bei nahezu gleichen Dreh-
zahlverhältnissen untersucht werden. 
5.4 Aufbau des Prüfstands 
Der Prüfstand bildet den Triebstrang eines Traktors der Baureihe CLAAS AXION 800 ab. Der 
gesamte Aufbau des Prüfstands inklusive Prüfgetriebe und Steuer- sowie Messgrößen ist in Bild 
5-7 dargestellt. Das Prüfgetriebe wird über einen Fiat Powertrain (FPT) Dieselmotor mit einer 
maximalen Motorleistung von 185 kW, wie er im Serientraktor eingesetzt wird, angetrieben. Die 
Verbindung zwischen Dieselmotor und Prüfgetriebe erfolgt über eine Gelenkwelle, wodurch der 
Prüfstand modular mit verschiedenen Getrieben betrieben werden kann und eine einfache Mög-
lichkeit zur Integration einer Drehzahl- und Drehmomentmessstelle entsteht. Die Torsionsfeder-
konstante der Gelenkwelle ist 12-fach höher als die weiche und 3-fach höher als die harte Feder-
kennlinie der zweistufigen Torsionskupplung am Schwungrad des Dieselmotors. Die zusätzliche 
Trägheitsmasse der Gelenkwelle und der Drehzahl-Drehmomentmessstelle ist vergleichbar mit der 
ausgebauten Zapfwellenkupplung des Getriebes, sodass insgesamt eine ähnliche Triebstrangdyna-
mik wie im Traktor vorliegt. Der Getriebeausgang ist über eine weitere Gelenkwelle mit einer 
zweiten Drehzahl-Drehmomentmessstelle verbunden. Die Messstelle ist an zwei torsionselastische 
Wellenkupplungen gekoppelt. Mit diesen Kupplungen kann die sehr hohe Torsionsfederkonstante 
der verwendeten Prüfstandgelenkwellen an die Torsionsfederkonstante des Traktortriebstrangs 
zwischen Getriebeausgang und Traktorreifen angepasst werden. Diese Anpassung ist notwendig, 
weil durch die Torsionsfederkonstante dieses Triebstrangteils der Lastschaltvorgang während der 
Differenzdrehzahlerkennung in der Vorbereitungsphase und teilweise während der Synchronisati-
onsphase beeinflusst wird [87]. Die Vorgehensweise zur Dimensionierung der torsionselastischen 
Wellenkupplungen ist in Anhang C beschrieben.  
Der Abtrieb der Wellenkupplung ist über eine Gelenkwelle mit einem Anpassgetriebe des Prüf-
stands verbunden. Dieses Getriebe bietet einen direkten Durchtrieb, sodass über eine weitere Ge-
lenkwelle verschiedene, rotierende Trägheitsmassen zur Abbildung der Fahrzeugmasse des Trak-
tors koppelbar sind. Über einen Winkeltrieb im Anpassgetriebe und eine zusätzliche Gelenkwelle 
wird eine lastgeregelte, elektrische Maschine (E-Maschine) als Bremseinheit gekoppelt. Zwischen 
der E-Maschine und dem Anpassgetriebe befindet sich eine dritte Drehzahl-Drehmomentmess-
stelle.  
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Bild 5-7: Übersicht des Prüfstands inklusive Getriebe und Steuer- sowie Messgrößen zur Un-
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Das Schmieröl und der hydraulische Steuerdruck zur Kupplungsbetätigung werden über ein exter-
nes Hydraulikaggregat zugeführt (Bild 5-7). Dieses Hydraulikaggregat wird von einer separaten 
E-Maschine angetrieben und basiert auf drei Zahnradpumpen. Zwei Zahnradpumpen werden für 
die Bereitstellung des Schmierölstroms genutzt. Die dritte Zahnradpumpe stellt den hydraulischen 
Steuerdruck von 21 bar bei einem Fördervolumenstrom von ca. 32 l/min bereit. Eingestellt wird 
der Druck über ein Druckbegrenzungsventil (DBV). Die Öffnungskennlinie des DBV beträgt ca. 
10 l/min pro 1 bar Differenzdruck, sodass der fest eingestellte Steuerdruck, je nach abgeführtem 
Ölvolumenstrom im DBV, um bis zu 3 bar variiert. Das Getriebeöl wird durch die Drosselverluste 
im DBV und die internen Getriebeverluste aufgeheizt und für die Versuche über einen separaten 
Ölkühler auf eine konstante Temperatur von 60 °C eingeregelt. 
Das resultierende dynamische Prüfstandverhalten während Lastschaltvorgängen wird in An-
hang D beschrieben und beurteilt. Dabei zeigt sich, dass die gegebene Prüfstanddynamik mit ei-
nem Traktor vergleichbar ist und die Einflussfaktoren bei Vierfach-Swaps untersucht werden kön-
nen. Allerdings ist eine uneingeschränkte Übertragbarkeit der abgestimmten Schaltparameter auf 
den Traktor nicht gewährleistet, weil der Dieselmotor des Prüfstands nicht durch die Traktor- 
hydraulikpumpen und weitere Nebenverbraucher belastet ist und der Einfluss durch Reifenschlupf 
nicht abgebildet wird. 
Die Erfassung der Messdaten erfolgt durch ein ADWIN PRO System der Firma JÄGER und die 
Visualisierung und Speicherung der Daten mittels der Software DIADEM. Ausgehend von einem 
LABVIEW-System werden über die Prüfstandsteuerung die Sollmotordrehzahl und das Lastdreh-
moment für den Prüfdurchlauf eingestellt. Zusätzlich wird der Schaltbefehl an die Prüfstand-
schnittstelle zur Messdatenerfassung und zur Weiterleitung an die Getriebesteuerung komman-
diert. Mit einem Vorlauf von 0,5 s auf den Schaltbefehl wird die Messdatenerfassung gestartet. 
Die Schaltparameter der Getriebesteuerung können über ein CONTROL-DESK-System zwischen 
den Prüfdurchläufen verändert werden (Bild 5-7).  
Neben den beschriebenen Drehzahl- und Drehmomentmessstellen des Prüfstands werden der  
hydraulische Schmier- und Steuerdruck sowie die direkt am Ventilblock gemessenen hydrauli-
schen Kupplungsdrücke erfasst. Die Hydraulikdrücke werden mit einer Frequenz von 1000 Hz 
aufgezeichnet, die Drehzahlen und Drehmomente mit 600 Hz. Weitere Messgrößen sind die kom-
mandierten und gemessenen elektrischen Ströme zur Ventilbetätigung, getriebeinterne Dreh-
zahlsensorsignale sowie Steuer- und Sensorsignale der CAN-Bus-Kommunikation zum Dieselmo-
torsteuergerät. Diese Signale werden entsprechend ihrer Senderate von 500 Hz, 250 Hz und 
100 Hz aufgezeichnet. 
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5.5 Modell des Prüfstands 
Das Prüfstandmodell wird ausschließlich mit der Software AMESIM modelliert und besteht aus 
Teilmodellen für den Dieselmotor, das Hydraulikaggregat zur Versorgung der Getriebesteuerung, 
die torsionselastischen Wellenkupplungen, die Gelenkwellen, das Anpassgetriebe, die zusätzli-
chen Trägheitsmassen und die drehmomentgeregelte Bremseinheit zur Einstellung des konstanten 
Lastdrehmoments.  
Nach [117] ist für längsdynamische Untersuchungen ein Mittelwertmodell für den Dieselmotor 
ausreichend. Höhere Frequenzanregungen durch die innermotorischen Verbrennungsprozesse des 
Dieselmotors sollen durch den Drehschwingungsdämpfer zwischen Dieselmotor und Getriebe re-
duziert werden und sind für den Schaltkomfort nicht bedeutend. Die Grundstrukturen des vorlie-
genden Dieselmotormodells basieren auf einem Mittelwertmodell nach [134] für einen drehzahl-
geregelten Dieselmotor geringerer Leistung. Der Signalflussplan des Motormodells ist in Bild 5-8 
dargestellt. 
Der Drehzahlregler des Dieselmotors enthält einen PID-Regler zur Einstellung eines Motorsoll-
drehmoments. Das Solldrehmoment wird durch die maximale Drehmomentkurve des Dieselmo-
tors begrenzt. Zusätzlich werden die internen Schleppverluste und abgeschätzte Verluste von Ne-
benaggregaten vorgesteuert. Das so erzeugte Verbrennungsmotorsolldrehmoment wird dem inner-
motorischen Verbrennungssystem zugeführt, das als PT1-Verhalten abgebildet ist. Von dem er-
zeugten Verbrennungsmotordrehmoment werden die vorgesteuerten Schleppverluste und Neben-
aggregatverluste abgezogen, sodass das Motordrehmoment resultiert. Dieses Drehmoment wirkt 
abzüglich des Lastdrehmoments auf die Trägheitsmasse der Motorschwungscheibe und prägt eine 
Drehzahländerung auf, die dem Motordrehzahlregler rückgeführt wird. Außerdem wird dem Dreh-
zahlregler über die prozentuale Motorauslastung eine Drehzahlabweichung zugeführt, um ein P-
 


































Grad-Verhalten des Motors einstellen zu können. Ein Drehschwingungsdämpfer ist dem Diesel-
motor nachgeschaltet, um den Motor über eine zweistufige Federkonstante vom Getriebe zu ent-
koppeln. Bei kleinen Verdrehwinkeln ist die Federkonstante gering, für große Winkel höher. Un-
abhängig vom Verdrehwinkel wirkt ein Coulomb’sches Reibelement zur Dämpfung.  
Das Hydraulikaggregat zur Versorgung der Getriebesteuerung basiert auf einer Zahnradhydrau-
likpumpe. Die Hydraulikpumpe liefert bei konstanter Antriebsdrehzahl und Fördervolumen, unter 
Berücksichtigung eines konstanten volumetrischen Wirkungsgrads, einen konstanten Ölvolumen-
strom. Das Druckniveau der Getriebesteuerung wird über ein Druckbegrenzungsventil eingestellt. 
Bei nicht betätigter Getriebesteuerung fließt über dieses Ventil nahezu der gesamte Ölvolumen-
strom der Hydraulikpumpe zurück zum Tank. Die begrenzte Fördermenge der Hydraulikpumpe 
und die Durchflusskennlinie des Druckbegrenzungsventils reduzieren während des Schaltvor-
gangs das verfügbare Versorgungsdruckniveau für die Getriebesteuerung.  
Die Öleigenschaften werden für das verwendete Getriebeöl CLAAS AGRISHIFT GA12 anhand 
der Viskosität, des Kompressionsmoduls und der Dichte bei einer Öltemperatur von 60 °C defi-
niert. Dabei wird von reinem Hydrauliköl ohne ungelösten Luftanteil ausgegangen. Für Traktor-
getriebe kann durch Kämmen der Zahnräder nach [135] zwar ein praxisrelevanter Anteil von 
3 Vol.-% bis 5 Vol.-% ungelöster Luft im Öl des drucklosen Getriebeöltanks erreicht werden, 
wodurch nach [136] die Kompressibilität des Öls spürbar erhöht wird. Allerdings steigt das maxi-
male Luftaufnahmevermögen von Hydrauliköl nach dem Gesetz von Henry-Dalton bis zu einem 
Druck von 300 bar linear in Abhängigkeit des anliegenden Drucks [137]. Die Steigung wird über 
den Bunsen-Koeffizient  beschrieben und beträgt ca. 9 Vol.-% Luftaufnahmevermögen pro 
1 bar Druckanstieg, sodass der genannte Anteil ungelöster Luft bei geringem Druckanstieg im 
Hydrauliköl lösbar wird. Zeitliche Effekte bezüglich Aus- und Ein-Lösen von Luft in Öl können 
nur schwer simuliert werden und bleiben daher für die Kupplungsbetätigung unberücksichtigt. 
Die Teilmodelle der getriebeausgangsseitigen Prüfstandkomponenten, wie die drehmomentgere-
gelte Bremseinheit, das Anpassgetriebe und die Ankopplung der zusätzlichen Trägheitsmassen, 
basieren auf dem von [138] entwickelten Prüfstandmodell. Als Bremseinheit wird eine fremder-
regte Gleichstrommaschine mit 396 kW Nennleistung eingesetzt. Die Struktur des Modells ist in 
Bild 5-9 dargestellt. Der übergeordnete Drehmomentregler generiert aus der Differenz zwischen 
dem Solldrehmoment und dem von der E-Maschine eingestellten Drehmoment einen Soll-Anker-
strom. Die Differenz zwischen Soll-Ankerstrom und Ankerstrom wird dem Ankerstromregler zur 
Einstellung einer Ankerspannung zugeführt. Die Ankerspannung liegt abzüglich der Induktivitäts-
spannung am Ankerkreis an und stellt den Ankerstrom ein. Ein zweiter Regelkreis dient zur Ein-
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stellung des Erregerflusses im Erregerkreis, um die E-Maschine im Ankerstrom- oder Feldschwä-
chebereich zu betreiben. Die Eingangsgröße des elektromagnetischen Kraft-Reglers (EMK) ergibt 
sich aus einer drehzahlabhängigen Erreger-Sollspannung abzüglich der Induktionsspannung. Das 
Systemverhalten des Erregerflusses wird durch das EMK-Regelverhalten und das Zeitverhalten 
des Erregerkreises bestimmt. Die hinterlegten Regelparameter, Widerstandskennwerte, Induktivi-
täten und die Maschinenkonstante zur Berechnung des Magnetfelds werden an der realen E-Ma-
schine ausgelesen. 
Für die Gelenkwellen des Prüfstands und weitere Getriebewellen werden konstante Kennwerte als 
Torsionsfederkonstanten verwendet, die sich rechnerisch aus den Bauteilabmessungen ergeben. 
Für einige Gelenkwellen werden die Kennwerte im Einbauzustand durch die Aufprägung eines 
Drehmoments bei gleichzeitiger Ermittlung des Verdrehwinkels validiert. Für die Bauteildämp-
fung wird ein viskoser, geschwindigkeitsabhängiger Ansatz nach Formel (5.1) gewählt.  
 (5.1) 
Das Dämpfungsdrehmoment  berechnet sich richtungsabhängig als Produkt der Dämpfungs-
konstante  und der Geschwindigkeit in Koordinatenrichtung . Nach [139] gibt es verschiedene 
experimentelle Ansätze zur Bestimmung der Dämpfungskonstante, wie beispielsweise den Aus-
schwingversuch. Rechnerisch lässt sich die Dämpfungskonstante bei Kenntnis der Trägheitsmasse 
, der Torsionsfederkonstante  und des Lehr‘schen Dämpfungsgrades  nach Formel (5.2) ermit-
teln. Nach [139] variiert die Bandbreite der Materialkennwertangaben für  allerdings über meh-
rere Zehnerpotenzen. 
 










































Im vorliegenden Modell werden die Dämpfungskonstanten daher für alle Stahlwellen vereinfacht 
auf ein Tausendstel der Torsionsfederkonstante festgelegt. Die Torsionsfederkonstanten der tor-
sionselastischen Wellenkupplungen sind vom Hersteller angegeben. Die zugehörige Dämpfungs-
konstante der internen Naturkautschukelemente wird im ersten Ansatz auf ein Hundertstel der 
Torsionsfederkonstante festgelegt und gegebenenfalls variiert, um die gesamte Systemdämpfung 
des Modells experimentell an die Messergebnisse anzupassen. Zahnrad- und Zahnflankensteifig-
keiten sowie Verzahnungs- und Planschverluste im Anpassgetriebe werden vernachlässigt.  
Der Aufbau des gesamten Simulationsmodells ist in Bild 5-10 schematisch dargestellt. Ausgehend 
von der zentralen Parameterspeicherung in MATLAB werden das SIMULINK-Modell der Getrie-
besteuerung und die AMESIM-Modelle der einzelnen Prüfstandkomponenten für jeden Simulati-
onsdurchlauf parametriert. Die Simulationsdatenerfassung und –auswertung erfolgt schlussend-
lich in MATLAB. 
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6 Versuchs- und Simulationsergebnisse zum Lastschaltablauf 
In diesem Kapitel werden die theoretischen Erkenntnisse zu Mehrfach-Swap Zug-Hoch- und Zug-
Rückschaltungen mit dem Prüfgetriebe validiert. Parallel werden die Versuche mit einem Simula-
tionsmodell abgebildet. Die resultierenden Erkenntnisse sind für genauere Applikationsempfeh-
lungen der Getriebesteuerung nutzbar. 
6.1 Versuchs- und Simulationsplanung 
Im Rahmen der Versuche sollen die Besonderheiten bei Mehrfach-Swap Schaltvorgängen unter-
sucht werden und nicht die bereits von Einfach-Swaps bekannten Schaltungseinflüsse. Daher wer-
den beispielsweise keine expliziten Untersuchungen zum Einfluss der Motordrehzahl, der Fahr-
zeugmasse, des Getriebefahrbereichs und der Getriebeöltemperatur vorgenommen. Eine Übersicht 
der eingestellten und untersuchten Versuchsparameter ist in Tabelle 6.1 dargestellt. Für alle Ver-
suche beträgt die kommandierte Motordrehzahl 1850 1/min. Die reduzierte Trägheitsmasse des 
Traktors wird auf dem Prüfstand niedrig eingestellt, damit ein möglichst ungünstiges Verhältnis 
zwischen Zugkraft und kinetischer Fahrzeugenergie gewährleistet ist. Für die Versuche beträgt die 
abgebildete Fahrzeugmasse ca. 16t, was einem beispielhaften Einsatzgewicht eines AXION 800 
HEXASHIFT mit angebautem Pflug und Ballastgewichten entspricht. 
Für Traktoranwendungen stellen Schaltungen bei maximaler Dieselmotorauslastung die größten 
Herausforderungen dar, weshalb das Hauptaugenmerk der Untersuchungen auf Schaltungen bei 
Volllastbetrieb liegt. Zusätzlich werden alle Versuche bei Teillastbetrieb durchgeführt, um einen 
Lasteinfluss festzustellen. Volllast bedeutet, dass das Ausgangsdrehmoment des Getriebes so ein-
gestellt ist, dass der Dieselmotor im niedrigeren Gang die kommandierte Drehzahl erreicht. Das 
zugehörige Getriebeausgangsdrehmoment beträgt ca. 1700 Nm. Nach der Hochschaltung fällt die 
Motordrehzahl entsprechend des Drehmomentanstiegs der Motordrehmomentkurve ab. Die Teil-
lastversuche werden bei 1000 Nm Getriebeausgangsdrehmoment durchgeführt. 
Das Prüfgetriebe bietet drei synchronisierte Vorwärts-Fahrbereiche A, B und C zur Untersuchung 
von Vierfach-Swap Schaltvorgängen (Bild 5-1). Für die Versuche wird der mittlere Fahrbereich B 
ausgewählt, weil bei diesem Geschwindigkeitsbereich die ungünstigsten Verhältnisse für Last-
schaltungen vorliegen. Es treten die höchsten Zugkräfte und maximale Dieselmotorauslastung auf. 
Im niedrigeren Fahrbereich werden die Zugkräfte durch die Reifenschlupfgrenze limitiert, 
wodurch die Motorauslastung entsprechend geringer ist. Im höheren Fahrbereich sind die Zug-
kräfte bei maximaler Dieselmotorauslastung aufgrund der kleineren Getriebeübersetzung geringer 














Ausprägung  1850 1/min 16 t B 
Teillast 1000 Nm 
Volllast 1700 Nm 




a) Hoch mit früher interner Rückschaltung 
b) Hoch mit später interner Rückschaltung 
c) Rück mit interner Schaltfolge B1-B2-B3 
d) Rück mit interner Schaltfolge B3-B2-B1 
 
Die Versuchsplanung zur Variation verschiedener Schaltungskonfigurationen orientiert sich an 
den im Kapitel 4 erarbeiteten Schaltablaufempfehlungen für ein Viergruppengetriebe mit Haupt-
stufe am Getriebeausgang. Für Zug-Hochschaltungen ergibt sich bei dieser Getriebebauform die 
Frage des optimalen Zeitpunkts der Rückschaltungen in den Nebenstufen und für Zug-Rückschal-
tungen die Frage nach der optimalen Schaltreihenfolge der Hochschaltungen in den Nebenstufen. 
Deshalb wird bei Zug-Hochschaltungen der Schaltzeitpunkt der Nebenstufen zwischen zwei ver-
schiedenen Zeitpunkten während der Synchronisierung der Hauptstufe variiert. Für die Zug-Rück-
schaltungen wird die Schaltreihenfolge der internen Hochschaltung auf die theoretisch langsamste 
(B1-B2-B3) und die theoretisch schnellste (B3-B2-B1) Schaltreihenfolge eingestellt. Die Ergeb-
nisse der Vorabbetrachtung zur Bestimmung der theoretisch schnellsten Schaltreihenfolge sind in 
Anhang E zu finden. 
Aus Einfach-Swap Schaltungen ist bereits bekannt, dass ein Motoreingriff während der Schaltung 
den Schaltkomfort erhöht und die Schaltverluste reduziert, weshalb dieses Verhalten nicht mit 
allen Einzelaspekten explizit untersucht wird. Während der Schaltungen wird die kommandierte 
Motordrehzahl dennoch durch Motordrehzahl- oder Motordrehmomenteingriff verändert, um die 
Schaltungen bestmöglich durchzuführen. Außerdem soll überprüft werden, ob die erwartete, kür-
zere Ansprechzeit des Motorreglers bei Drehmomenteingriff eine bessere Steuerbarkeit des Mehr-
fach-Swap Schaltablaufs ermöglicht. Dabei zeigt sich, dass mit dem gegebenen Dieselmotor in 
allen Versuchen kein Ansprechzeitunterschied zwischen Drehzahl- und Drehmomenteingriff zu 
ermitteln ist. Beide Varianten bieten daher ähnliche Möglichkeiten der Schaltungsoptimierung für 
Mehrfach-Swaps.  
Tabelle 6.1: Übersicht der vollständigen Versuchsplanung 
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Unabhängig von der Schaltrichtung und der Getriebekonfigurationen werden der Fliehkraftein-
fluss des Hydrauliköls im Kupplungskolben und der Einfluss des großen Stufensprungs der Haupt-
stufe im Hinblick auf die Schaltbarkeit des Getriebes untersucht. Darüber hinaus werden die auf-
tretenden Getriebeverluste während einer Lastschaltung im Mehrfachgruppengetriebe ermittelt. 
Alle Versuche werden bei konstanter Getriebeöltemperatur von ca. 60 °C durchgeführt, um Tem-
peratureinflüsse zwischen den Versuchen zu vermeiden.  
Im Rahmen dieser Arbeit werden die untersuchten Effekte anhand ausgewählter Versuchsergeb-
nisse des vollständigen Versuchsplans vorgestellt. In Tabelle 6.2 sind die zugehörigen Konfigura-
tionen der Versuche I bis VI definiert. Auf die Erkenntnisse der weiteren Versuche wird an ent-
sprechender Stelle hingewiesen. Die Versuche zur Zug-Hoch- und Zug-Rückschaltung bei Volllast 
werden zusätzlich in der Simulation betrachtet (Tabelle 6.2). Anhand der Simulationen können 
schwer messbare Effekte, wie der Fliehkrafteinfluss des Hydrauliköls im Kupplungskolben auf 
den Schaltvorgang und die Getriebeverluste während des Lastschaltvorgangs, ermittelt werden. 
Die jeweiligen Simulationen werden vergleichend zu den gemessenen Prüfstandergebnissen vali-














Motordrehzahl 1850 1/min 
Lastdrehmoment 1700 Nm 1700 Nm 1000 Nm 1700 Nm 1000 Nm 1000 Nm 
Dieselmotoreingriff Drehzahleingriff 
Schaltkonfiguration a) b) b) d) c) d) 
Simulation erfolgt ja nein nein ja nein nein 
 
Zur besseren Auswertung der Ergebnisse werden die Druck-, Drehzahl- und Drehmomentmessun-
gen mit einem 50 Hz Tiefpass gefiltert. Die Signale der Motorsteuerung und interne Getriebesteu-
ersignale werden ohne zusätzliche Filterung direkt aus den Steuergeräten ausgewertet. Die Schalt-
zeitpunkte der Nebenstufen können anhand der inversen Übersetzung  zwischen Getriebe-
eingang und -ausgang des sechsstufigen Planetengetriebeteils ermittelt werden. Weiterhin werden 




die inverse Übersetzung  des High-Low-Modus (Bild 5-1) und die inverse Getriebeüber-
setzung  zur Auswertung herangezogen, deren Verlauf jeweils auf Basis von Drehzahl-
signalen berechnet wird.  
6.2 Untersuchungsergebnisse zur Zug-Hochschaltung 
6.2.1 Mess- und Simulationsergebnisse einer Schaltung bei Volllast 
In Bild 6-1 ist eine Zug-Hochschaltung des Prüfgetriebes bei Volllast mit Motordrehzahleingriff 
während der Schaltung und kommandierter Motordrehzahl von 1850 1/min dargestellt. Der abge-
bildete Schaltablauf entspricht der beschriebenen Vorgehensweise aus Kapitel 4.2. Die Schaltung 
beginnt mit der Druckreduktion der Kupplung  und der Füllung der Kupplung , die zeitver-
zögert im Druckaufbau reagiert (Bild 6-1, (1)). Der Druck in der Kupplung  wird zunächst 
schnell auf ca. 9 bar reduziert, bevor mit einer geringeren Druckrampe der Kupplungsschleifpunkt 
angefahren wird (Bild 6-1, (1)). Zum Zeitpunkt 0,3 s ist der Druck in der Kupplung  unter den 
notwendigen Druck zur Übertragung des anliegenden Drehmoments abgebaut, sodass sich das 
Getriebeausgangsdrehmoment und in der Folge die Getriebeausgangsdrehzahl verringern. Die Ge-
triebesteuerung erkennt eine Differenzdrehzahl in der Kupplung  und kompensiert den Getrie-
beausgangsdrehmomenteinbruch durch Druckerhöhung in der Kupplung , wodurch die Diffe-
renzdrehzahl wieder reduziert wird (Bild 6-1, (2)). Anschließend erfolgt die Drehmomentübergabe 
auf die Kupplung , indem der Anpressdruck linear auf 12 bar erhöht und die Kupplung  unter 
den Anlagedruck geöffnet wird (Bild 6-1, (3)). Während der Drehmomentübergabe reduziert sich 
das Getriebeausgangsdrehmoment auf ca. 1000 Nm (Bild 6-1, (4)). Die internen Rückschaltungen 
der Nebenstufen werden über die Schaltventile zeitlich so kommandiert, dass die Drehmoment-
übergaben und Synchronisationen nahezu zeitgleich erfolgen (Bild 6-1, (5)). Als Resultat verän-
dert sich die gemessene Getriebeübersetzung  zwischen 0,4 s bis 0,45 s gleichmäßig und 
schnell. Der Verlauf der Getriebeeingangsdrehzahl schwingt während der Rückschaltungen der 
Nebenstufen und vermindert sich anschließend mit geringfügig kleinerem Gradienten (Bild 6-1, 
(6)). Während der Drehzahlsynchronisation der Hauptstufe wird der Druck in der Kupplung  
auf 12 bar eingestellt, um das Getriebeausgangsdrehmoment zu begrenzen und um die Synchroni-
sation unterstützend zum Motordrehzahleingriff sicher abzuschließen (Bild 6-1, (7)). Zum Ende 
der Schaltung ist die Getriebeausgangsdrehzahl um ca. 50 1/min abgefallen und die zugehörige 
Motordrehzahl beträgt ca. 1450 1/min.  
Die Simulationsergebnisse dieser Zug-Hochschaltung werden zur besseren Übersicht in einzelnen 
Diagrammen für die Drehmoment- und Drehzahlverläufe (Bild 6-2) sowie für die Strom- und 
Druckverläufe der Ventile (Bild 6-3) einander gegenübergestellt. Die in Bild 6-2 rot dargestellten  
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Simulationsergebnisse zeigen insgesamt eine gute Übereinstimmung mit den in schwarz darge-
stellten Messergebnissen. Auffällige Unterschiede existieren in der geringfügig höheren Aus-
schwingfrequenz und der um 300 Nm höheren Amplitude des simulierten Getriebeausgangsdreh-
 
Bild 6-1: Zug-Hochschaltung bei Volllast mit Motordrehzahleingriff und 1850 1/min kom-











1 Schnellfüllung u. Druckreduktion
2 Schleifpunkterkennung  u. -kompensation
3 Drehmomentübergabe
4 Reduktion des Getriebeausgangsdrehmoments
5 Gleichzeitige Schaltkommandierung der 
Nebenstufen
6 Schaltauswirkung der Nebenstufen





moments zum Ende der Schaltung (Bild 6-2, (1)). Außerdem verringert sich die simulierte Motor-
drehzahl zum Zeitpunkt 0,4 s nicht weit genug (Bild 6-2, (2)), weil die internen Rückschaltungen 
wenige Millisekunden zu früh erfolgen (Bild 6-3, (1)) und den Motor kurzzeitig entlasten (Bild 
6-2, (3)), sodass die simulierte Motordrehzahl bis zum Zeitpunkt 0,65 s oberhalb der gemessenen 
Motordrehzahl verläuft (Bild 6-2, (4)). Der Verlauf der inversen Übersetzungen  und 
 weicht dementsprechend von den Messergebnissen ab (Bild 6-2, (5)).  
Der Vergleich zwischen den in rot dargestellten, simulierten Ventilstrom- und Ventildruckver-
läufen in Bild 6-3 zeigt ebenfalls eine gute Übereinstimmung zu den in schwarz dargestellten  
Messergebnissen. Ein wichtiger Unterschied, der Einfluss auf den Schaltverlauf nimmt, ist der 
bereits angesprochene, zu frühe Druckanstieg in den Bremsen  und  (Bild 6-3, (1)). Ein wei-
terer auffälliger Unterschied ist die in der Simulation deutlich stärker ausfallende Druckspitze in 
der Kupplung  während der Kompensation des Drehzahleinbruchs zum Zeitpunkt der Schleif-
punkterkennung (Bild 6-3, (2)). Diese nimmt aber kaum Einfluss auf die simulierten Drehzahl- 
und Übersetzungsverläufe (Bild 6-2, (6)), weil die Kupplung zu diesem Zeitpunkt wieder in den 
 
Bild 6-2: Vergleich der Drehzahlen und Drehmomente zwischen Simulation und Messung der 







1 Höhere Amplitude und Ausschwingfrequenz
2 Geringere Motordrehzahlreduktion
3 Kurzzeitige Dielselmotorentlastung
4 Gleichbleibend höhere Motordrehzahl
5 Abweichung der Übersetzungsverläufe
Abweichungen der Simulationsergebnisse:
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Haftzustand übergeht und das übertragene Drehmoment dann nicht durch den Hydraulikdruck be-
einflusst wird. Der anschließende Abbau der simulierten Druckspitze erfolgt zeitsynchron zum 
Abbau des gemessenen Ventildrucks (Bild 6-3, (3)), wodurch die Kupplung zum gleichen Zeit-
punkt wieder in den Rutschzustand übergeht.  
Der verspätete Druckanstieg in der Kupplung  (Bild 6-3, (4)), der verspätete Druckabfall in der 
Kupplung  zum Ende der Schaltung (Bild 6-3, (5)) und der frühzeitig starke Druckanstieg in der 
Bremse  und der Bremse  (Bild 6-3, (6)) beeinflussen den simulierten Schaltablauf ebenfalls 
 
 
Bild 6-3: Vergleich der Ventilströme und –drücke zwischen Simulation und Messung der Zug-







1 Zeitlich früherer Druckanstieg
2 Druckpeak bei Schleifpunkterkennung
3 Zeitsynchroner Druckpeakabbau
4 Zeitlich späterer Druckanstieg
5 Zeitlich späterer Druckabfall





nicht nennenswert, weil die Teilschaltungen der zugehörigen Gruppen zum jeweiligen Zeitpunkt 
bereits abgeschlossen sind. In den folgenden Kapiteln werden die Aussagen zum Getriebeaus-
gangsdrehmomenteinbruch während der Drehmomentübergabephase und die Empfehlungen zum 
Rückschaltzeitpunkt der Nebenstufen in Abhängigkeit des Lastzustands untersucht. 
6.2.2 Untersuchung zum Getriebeausgangsdrehmomenteinbruch 
Zu Beginn einer Zug-Hochschaltung wird das Drehmoment in der Hauptstufe übergeben. Nach 
[30] wird währenddessen das Antriebsdrehmoment in der kleinsten der am Gangwechsel beteilig-
ten Übersetzungen übertragen, wodurch sich das Getriebeausgangsdrehmoment stark vermindert. 
Beim Prüfgetriebe sollte sich das Getriebeausgangsdrehmoment bei einer Schaltung unter Volllast 
demzufolge zwischenzeitlich von 1700 Nm auf ca. 600 Nm reduzieren. Die Messergebnisse der 
Schaltung in Bild 6-1 zeigen aber nur eine Getriebeausgangsdrehmomentreduktion auf 1000 Nm, 
weshalb das Getriebeausgangsdrehmoment scheinbar durch weitere Effekte beeinflussbar ist.  
In Bild 6-4 ist eine Variation der Zug-Hochschaltung mit geänderter Kupplungsdrucksteuerung 
zur Minimierung des Getriebeausgangsdrehmoments im Vergleich zur Schaltung aus Bild 6-1 dar-
gestellt. Bei dieser Schaltung kann der Getriebeausgangsdrehmomenteinbruch sogar auf 1200 Nm 
begrenzt werden (Bild 6-4, (1)). Der verantwortliche Effekt für den geringeren Drehmomentein-
bruch liegt in einer geänderten Drehmomentübergabe der Hauptstufe. Die Kupplung  wird stär-
ker geschlossen, als die Kupplung  geöffnet wird. Demzufolge können die Kupplungen in 
Summe mehr Antriebsdrehmoment übertragen, als vom Dieselmotor stationär bereitgestellt wird. 
Das wirkende Lastdrehmoment und die erhöhte Drehmomentübertragung der beiden Kupplungen 
führen dazu, dass der gesamte Triebstrang verzögert, wodurch sich die Eingangs- und Ausgangs-
drehzahl des Getriebes verlangsamen (Bild 6-4, (2)). Das Getriebeeingangsdrehmoment steigt auf-
grund der Trägheitsmassenwirkung des Dieselmotors aber an, bis es dem übertragbaren Drehmo-
ment der beiden Kupplungen entspricht (Bild 6-4, (3)), wodurch auch das Getriebeausgangsdreh-
moment ansteigt. Während dieser Zeit haftet die Kupplung  und es gibt keine Synchronisation 
der Kupplung . Wenn die Kupplung  geöffnet wird und die Kupplung  synchronisiert, 
steigt das Getriebeausgangsdrehmoment entsprechend des übertragbaren Drehmoments der Kupp-
lung  an (Bild 6-4, (1)). Im Vergleich mit der Zug-Hochschaltung aus Bild 6-1 bleibt das Ge-
triebeausgangsdrehmoment durch die stärkere Zuschaltung der Kupplung  auf einem insgesamt 
höherem Niveau (Bild 6-4, (1)).  
Betrachtet man aber das Verhältnis zwischen dem Ausgangs- und Eingangsdrehmoment, so zeigt 
sich, dass die Drehmomentübersetzung des Getriebes, wie von [30] beschrieben, auf das Niveau 
der kleinsten beteiligten Übersetzung einbricht. Es sind kaum Unterschiede zwischen den beiden 
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Drucksteuerungen sichtbar (Bild 6-4, (4)). Das Drehzahlverhältnis zwischen der Eingangs- und 
der Ausgangsdrehzahl wird davon nicht beeinflusst. Erst während der Synchronisationsphase än-
dert sich die inverse Drehzahlübersetzung  (Bild 6-4, (5)). Die Aussagen zum theoreti-
schen Schaltablauf sind daher richtig, weil das Drehmoment kurzzeitig mit der kleinsten der be-
teiligten Übersetzungen übertragen wird.  
Durch Ausnutzen der Trägheitsmassenwirkung des Dieselmotors und des primären Getriebeteils 
kann zwar das Getriebeausgangsdrehmoment auf höherem Drehmomentniveau gehalten werden 
und der Triebstrang wird weniger stark zu Drehmomentschwingungen angeregt, allerdings redu-
ziert sich die Getriebeausgangsdrehzahl durch das Vorgehen in ähnlichem Maße wie durch den 
Getriebeausgangsdrehmomenteinbruch ohne Ausnutzen der Trägheitsmassenwirkung (Bild 6-4, 
(6)). Der systembedingte Nachteil von Mehrfach-Swaps gegenüber Einfach-Swaps kann also nicht 
ausgeglichen werden. 
 
Bild 6-4: Vergleich zweier Zug-Hochschaltungen bei Volllast in Bezug auf Getriebeausgangs-
drehmoment- und Getriebeausgangsdrehzahleinbruch (Versuch I und Versuch I mit 









2 Verringerung der Eingangs- und Ausgangsdrehzahl
3 Stärkerer Anstieg des Getriebeeingangsdrehmoments
4 Gleiches Drehmomentverhältnis






6.2.3 Einfluss des Schaltzeitpunktes und des Lastzustands 
In Kapitel 6.2.1 werden die Mess- und Simulationsergebnisse für eine Schaltung bei Volllast, mit 
Motordrehzahleingriff und kommandierter Motordrehzahl von 1850 1/min vorgestellt. Während 
der Hochschaltung erfolgen die internen Rückschaltungen der Nebenstufen frühzeitig nach der 
Drehmomentübergabe der Hauptstufe. In Kapitel 4.2.1 wird darauf hingewiesen, dass sich die Mo-
tordrehzahl schneller verzögert, wenn der Zeitpunkt der internen Rückschaltungen zeitversetzt 
nach der Drehmomentübergabe gewählt wird.  
In Bild 6-5 ist der Vergleich zwischen der Schaltung aus Bild 6-1 und einer Schaltung mit ver-
schobenem Rückschaltzeitpunkt der Nebenstufen bei sonst gleichen Bedingungen dargestellt. Der 
spätere Rückschaltzeitpunkt lässt sich an den späteren Schwingungen im Motordrehzahlverlauf 
(Bild 6-5, (1)) und an der späteren Änderung der inversen Getriebeübersetzung  des last-
schaltbaren Getriebeteils erkennen (Bild 6-5, (2)). Weiterhin ist zu erkennen, dass die zeitlich spä-
teren Rückschaltungen tatsächlich zu schnellerer Motordrehzahlreduktion führen (Bild 6-5, (3)). 
Der Abbau der Differenzdrehzahl in der Kupplung  folgt für die späten internen Rückschaltun-
gen aber mit ähnlicher Zeitverzögerung, wie sie zwischen der Kommandierung der frühen und der 
späten Rückschaltungen liegt (Bild 6-5, (4)), sodass kaum Unterschiede in der Kupplungsbelas-
tung und für den generellen Schaltablauf resultieren. Der letzte Differenzdrehzahlabbau zwischen 
0,5 s und 0,65 s ist für die späten internen Rückschaltungen eher beendet, was an dem früheren, 
finalen Druckanstieg erkennbar ist, der bei Unterschreiten einer definierten Drehzahlschwelle er-
folgt (Bild 6-5, (5)). Dieser Effekt nimmt aber kaum Einfluss auf den generellen Schaltablauf, wie 
am Drehzahlverlauf der Fahrzeugträgheitsmasse zu sehen ist (Bild 6-5, (6)).  
Für Schaltungen ohne Motoreingriff zur Drehzahlanpassung ist das Vorgehen der späteren inter-
nen Rückschaltungen jedoch prädestiniert, weil das Druck- und Drehmomentniveau der Kupplung 
 zur Synchronisation weniger stark erhöht werden muss, als wenn die Rückschaltungen früh 
erfolgen. Bei frühen internen Rückschaltungen führt das zur Drehzahlsynchronisation benötigte, 
erhöhte Kupplungsdrehmoment zu einem entsprechenden Anstieg des Getriebeausgangsdrehmo-
ments. Daraus folgen höhere Drehmomentschwingungen am Getriebeausgang. Für die späten in-
ternen Rückschaltungen gilt jedoch generell, dass die Dieselmotordrehzahl zu weit einbricht, wenn 
die Rückschaltungen zu spät erfolgen. 
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Bild 6-5: Variation des Rückschaltzeitpunkts der Nebenstufen bei Zug-Hochschaltung unter 
Volllast mit Motordrehzahleingriff und 1850 1/min kommandierter Motordrehzahl 







1 Spätere Schwingungen nach interner Rückschaltung
2 Spätere Rückschaltung der Nebenstufen
3 Schnellere Getriebeeingangsdrehzahlreduktion
4 Versetzter Differenzdrehzahlabbau
5 Früherer finaler Druckanstieg
6 Gleiche Trägheitsmassendrehzahl




In Bild 6-6 ist eine exemplarische Zug-Hochschaltung bei Teillastbetrieb mit Motordrehzahlein-
griff und 1850 1/min kommandierter Motordrehzahl dargestellt. Der grundsätzliche Ablauf ist 
identisch zur Zug-Hochschalung bei Volllastbetrieb (Bild 6-1), aber es ergeben sich beim Schalt-
ablauf Unterschiede gegenüber Schaltungen unter Volllast. Der Dieselmotor ist nicht maximal 
ausgelastet und verfügt über Drehmomentreserven, wodurch es prinzipiell einfacher ist, das Ge-
triebeausgangsdrehmoment und die Getriebeausgangsdrehzahl während der Schaltung auf kon-
stantem Niveau zu halten. Während der Schaltung ist dafür ein Motordrehzahl- oder Motordreh-
momenteingriff zwingend notwendig, weil das übertragbare Drehmoment der Kupplung  an-
dernfalls zur Synchronisation des drehzahlgeregelten Dieselmotors stark angehoben werden muss 
und das Getriebeausgangsdrehmoment kurzzeitig entsprechend ansteigt. Der Dieselmotor würde 
ohne Motoreingriff während und nach der Schaltung stark beschleunigen.  
In Bild 6-6 zeigt der Getriebeausgangsdrehmomentverlauf einen Drehmomenteinbruch während 
der Differenzdrehzahlerkennung und anschließender Drehmomentübergabe (Bild 6-6, (1)). Wäh-
rend der Synchronisationsphase der Hauptstufe steigt das Getriebeausgangsdrehmoment um 
500 Nm an (Bild 6-6, (2)) und die kommandierte Dieselmotordrehzahl wird durch Motordrehzahl-
eingriff verringert (Bild 6-6, (3)). Die Rückschaltungen der Nebenstufen sind kurz vor Ende der 
Synchronisationsphase abgeschlossen. Nach der Schaltung verbleibt die Motordrehzahl aufgrund 
des Drehzahleingriffs auf niedrigem Niveau, sodass die Getriebeausgangsdrehzahl vor und nach 
der Schaltung identisch ist (Bild 6-6, (4)).  
Das Getriebeausgangsdrehmoment ist während der Synchronisationsphase ca. 50 % höher als das 
Drehmomentniveau nach der Schaltung (Bild 6-6, (2)), obwohl der Druck in der Kupplung  mit 
flacher Rampensteigung erhöht wird (Bild 6-6, (5)). Weiterhin reicht das eingestellte, konstante 
Druckniveau nicht aus, um die Kupplung nach Erreichen der Zielübersetzung sicher geschlossen 
zu halten, was an dem kurzzeitigen Einbruch der inversen Modus-Übersetzung  erkenn-
bar ist (Bild 6-6, (6)). Zuvor ist das Drehmomentniveau der Kupplung  jedoch zu groß, weshalb 
die Kupplung zu schnell synchronisiert, was an dem schnellen Anstieg der Modus-Übersetzung 
deutlich wird (Bild 6-6, (7)). 
Diese Effekte lassen einen Nachteil von Mehrfachgruppenschaltungen bei Teillastbetrieb erken-
nen. Das Drehmomentniveau im Getriebe ist vermindert und führt dazu, dass der nutzbare  
hydraulische Druckbereich in den Kupplungen kleiner ist. Geringfügig unpassende Kupplungs-
drücke führen dann zu prozentual starken Einflüssen auf das Getriebeausgangsdrehmoment und 
das Synchronisationsverhalten der Kupplungen. Für die schließende Kupplung  bedeutet dies 
eine gesteigerte Empfindlichkeit auf Druckspitzen und in der öffnenden Kupplung  nähert sich 
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das Druckniveau zur Übertragung des anliegenden Drehmomentniveaus dem Anlagedruck (Bild 
6-6, (8)). Die Effekte werden durch Fliehkrafteinfluss überlagert. Es wird daher empfohlen, in 
Mehrfachgruppengetrieben eine genaue Druck- und Drehmomentregelung vorzusehen. 
 
 
Bild 6-6: Zug-Hochschaltung bei Teillastbetrieb mit Motordrehzahleingriff und 1850 1/min 







1 Drehmomenteinbruch bei Drehmomentübergabe
2 Erhöhtes Drehmoment während Synchronisation
3 Getriebeeingangsdrehzahlreduktion mit Motoreingriff
5 Flache Steigung zur Druckerhöhung
6 Einbruch der Modusübersetzung
7 Schneller Modusübersetzungsanstieg





6.3 Untersuchungsergebnisse zur Zug-Rückschaltung 
6.3.1 Mess- und Simulationsergebnisse einer Schaltung bei Volllast 
Zug-Rückschaltungen bei Volllast mit hohen Zugkräften und geringer Fahrzeugträgheitsmasse 
treten bei Traktoren oftmals bei Überlastung des Dieselmotors und demzufolge fallender Motor-
drehzahl auf. Gemäß Kapitel 4.3 bietet eine Mehrfachgruppengetriebestruktur mit ausgangsseiti-
ger Hauptstufe Nachteile für Zug-Rückschaltungen, weil die getriebeinternen Trägheitsmassen be-
schleunigt und das Getriebeausgangsdrehmoment während der Synchronisationsphase der Haupt-
stufe stark reduziert werden muss. Diese Schaltungen erfolgen daher bei sehr ungünstigen Rand-
bedingungen im Hinblick auf komfortables Schalten. 
In Bild 6-7 ist eine Zug-Rückschaltung bei Volllast und kommandierter Motordrehzahl von 
1850 1/min dargestellt. Bedingt durch das hohe Lastdrehmoment beträgt die tatsächliche Motor-
drehzahl vor der Rückschaltung allerdings nur ca. 1450 1/min. Während der Schaltung wird die 
Motordrehzahl zusätzlich auf einen höheren Wert kommandiert, um die Motordrehzahl zu erhöhen 
und den Motor maximal auszulasten. Wenn der Dieselmotor, wie bei der Schaltung in Bild 6-7, 
vor der Schaltung gänzlich ausgelastet ist und die aktuelle Motordrehzahl deutlich unterhalb der 
kommandierten Motordrehzahl liegt, hat diese Maßnahme aber keinen Effekt. 
Der Schaltablauf beginnt mit der Füllung der schließenden Kupplung  und der Druckreduktion 
der öffnenden Kupplung  (Bild 6-7, (1)). Wenn die Kupplung  gefüllt ist, wird der Anlage-
druck eingestellt, sodass die Kupplung jederzeit für die finale Drehmomentübergabe vorbereitet 
ist (Bild 6-7, (2)). Die Druckreduktion der Kupplung  erfolgt wie bei der Zug-Hochschaltung 
zunächst mit einem großen und anschließend mit einem kleinen Rampengradienten (Bild 6-7, (3)). 
Zum Zeitpunkt 0,25 s ist der Druck weit genug reduziert, sodass das übertragene Drehmoment der 
Kupplung unterhalb des anliegenden Drehmoments liegt. Die Differenzdrehzahl der Kupplung  
steigt, was an der abnehmenden inversen Modus-Übersetzung  erkennbar ist (Bild 
6-7, (4)). Der Kupplungsdruck in der Kupplung  wird weiter bis auf das finale Drehmomentni-
veau für die Synchronisationsphase der Hauptstufe reduziert (Bild 6-7, (5)). Dadurch wird der 
Dieselmotor entlastet und seine Drehzahl erhöht sich um ca. 250 1/min (Bild 6-7, (6)). Die Neben-
stufen werden in der Reihenfolge B1-B2-B3 hochgeschaltet (Bild 6-7, (7)), sodass sich die Getrie-
beübersetzung des Planetengetriebeteils  zwischen den Zeitpunkten 0,4 s und 0,6 s vom 
Ausgangswert auf den Zielwert verstellt. Sobald die internen Hochschaltungen durchgeführt wer-
den, wird der Dieselmotor belastet und die Getriebeeingangsdrehzahl reduziert sich (Bild 6-7, (8)). 
Wenn die Differenzdrehzahl der Kupplung  zum Zeitpunkt 0,6 s abgebaut ist, erfolgt die Dreh-
momentübergabe in der Hauptstufe. Die Drehmomentübergabe ist während der Schaltung nicht 
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ausgeprägt ersichtlich, weil die Kupplung  ausgehend vom Anlagedruck nach geringfügiger 
Druckerhöhung das anliegende Drehmoment übertragen kann und weil das Druckniveau in der 
Kupplung  bereits gering ist.  
 
Bild 6-7: Zug-Rückschaltung bei Volllast mit Motordrehzahleingriff und 1850 1/min komman-










1 Schnellfüllung und Druckreduktion
2 Eingestellter Anlagedruck
3 Großer und kleiner Druckreduktionsgradient
5 Druckniveau der Synchronisationsphase
6 Drehzahlanstieg durch Motorentlastung
7 Hochschaltung der Nebenstufen
4 Modusübersetzungsreduktion im Schleifpunkt
8 Motorbelastung nach Nebenstufenschaltungen




Im Vergleich zum beschriebenen Schaltablauf aus Kapitel 4.3 weicht der reale Schaltablauf ge-
ringfügig ab. Die dort beschriebene, kurzzeitige Druckerhöhung der öffnenden Kupplung vor der 
Drehmomentübergabe ist nicht notwendig. Das Druckniveau während der Synchronisationsphase 
ist bereits ausreichend hoch gewählt, um nach den erfolgten Hochschaltungen der Nebenstufen 
eine weitere Erhöhung der Motordrehzahl zu vermeiden. Bei einer anderen Schaltparameterappli-
kation könnte das Vorgehen aber notwendig sein. Außerdem bedingen die dynamischen Eigen-
schaften des Systems eine kontinuierliche Reduktion des Getriebeausgangsdrehmoments und ei-
nen anschließenden Wiederanstieg. Ein konstantes Drehmomentniveau wie in Kapitel 4.3 ist nicht 
ausgeprägt. Der Wiederanstieg des Getriebeausgangsdrehmoments erfolgt durch die kurze Dreh-
momentübergabe sehr schnell, was den Triebstrang zu Schwingungen anregt und zu einem hohen 
Getriebeausgangsdrehmoment von ca. 2500 Nm führt (Bild 6-7, (9)). Dies belastet die Getriebe-
bauteile stark und führt für den Fahrer zu unkomfortablem Schaltverhalten mit gegebenenfalls 
kurzzeitig rutschenden Traktorreifen. 
 
Bild 6-8: Vergleich der Drehzahlen und Drehmomente zwischen Simulation und Messung der 








2 Geringerer Getriebeeingangsdrehzahlanstieg 
und Getriebeausgangsdrehzahlabfall
3 Höhere Getriebe- u. Modusübersetzung




6 Versuchs- und Simulationsergebnisse zum Lastschaltablauf 111 
 
 
Der in Bild 6-8 und Bild 6-9 dargestellte Vergleich zwischen den Mess- und Simulationsergebnis-
sen zeigt auch für die Zug-Rückschaltung nur geringfügige Abweichungen. Die größte Abwei-
chung entsteht beim Verlauf des Getriebeausgangsdrehmoments während der Druckreduktion zu 
Beginn der Schaltung zwischen 0,3 s und 0,5 s (Bild 6-8, (1)). Daraus ergeben sich ein geringerer 
Abfall der Getriebeausgangsdrehzahl und ein geringerer Anstieg der Motordrehzahl (Bild 6-8, 
(2)), weshalb die Verläufe zwischen simulierter und gemessener, inverser Getriebe- und Modus-
Übersetzung abweichen (Bild 6-8, (3)). 
Der Strom- und Druckverlauf zeigt für die Kupplung  und  ebenfalls eine gute Übereinstim-
mung. Für die Bremsen  und  gilt das Gleiche, aber der Druckniveauverlauf in der Bremse 
 
Bild 6-9: Vergleich der Ventilströme und –drücke zwischen Simulation und Messung der Zug-
Rückschaltung bei Volllast (Versuch IV) 
1
1





 weicht ein wenig vom gemessenen Druck ab (Bild 6-9, (1)). Diese Abweichung nimmt aber 
keinen Einfluss auf den Verlauf der inversen Getriebeübersetzung des Planetengetriebeteils  
((Bild 6-8, (4)), sodass der Einfluss auf den Schaltablauf zu vernachlässigen ist. Die Simulations-
ergebnisse können also für die Untersuchung von Schaltverlusten und des Fliehkrafteinflusses im 
Kupplungskolben herangezogen werden. 
6.3.2 Einfluss der Schaltreihenfolge und des Lastzustands 
Nach der in Kapitel 4.3.2 vorgestellten Methode ergeben sich für die internen Hochschaltungen 
der Nebenstufen während einer Zug-Rückschaltung unterschiedlich schnelle Schaltreihenfolgen. 
Die theoretischen Vorberechnungen lassen geringfügige Unterschiede für das Prüfgetriebe erwar-
ten (Anhang E). Für die praktischen Untersuchungen werden die theoretisch schnellste und die 
theoretisch langsamste Schaltreihenfolge ausgewählt, weil dadurch die erkennbaren Unterschiede 
am deutlichsten hervortreten. Insgesamt fallen die Unterschiede trotzdem gering aus, sodass eine 
Beurteilung des Effekts anhand der benötigten Gesamtschaltzeit oder der Getriebeausgangsdreh-
zahlreduktion nach Beenden der Schaltung nicht zielführend ist. 
Zum Vergleich werden daher für beide Schaltreihenfolgen die gleichen Lastbedingungen in der 
Hauptstufe des Getriebes eingestellt. Die Kupplungsdrücke in den Kupplungen  und  der 
Hauptstufe werden zu diesem Zweck für beide Schaltreihenfolgen exakt gleich gesteuert. Das 
Lastdrehmoment der hochzuschaltenden Nebenstufen ist dadurch in beiden Fällen gleich, die Ge-
triebeausgangsdrehzahl verzögert identisch und die Drehmomentübergabe zwischen den Kupp-
lungen der Hauptstufe erfolgt zum gleichen Zeitpunkt. Als Bewertungskriterium für die schnellere 
Schaltreihenfolge dient das Motordrehzahlniveau vor der Drehmomentübergabe. Die schnellere 
Schaltreihenfolge führt zu einer geringeren Belastung des Dieselmotors während der Hochschal-
tungen und demzufolge zu einer höheren Motordrehzahl vor der Drehmomentübergabe, wodurch 
eine frühere Synchronisation der Kupplung  ermöglicht wird. Zur Darstellung des Effektes wird 
die langsamste Hochschaltreihenfolge B1-B2-B3 der schnellsten Hochschaltreihenfolge B3-B2-
B1 im Rahmen von Zug-Rückschaltungen bei Teillastbetrieb gegenübergestellt. 
In Bild 6-10 sind die Messergebnisse der Zug-Rückschaltung für eine kommandierte Motordreh-
zahl von 1850 1/min und die Schaltreihenfolge B1-B2-B3 der Nebenstufen dargestellt. Die Schal-
tung beginnt wie bei Volllast mit der Füllung der Kupplung  und der Druckreduktion der Kupp-
lung  (Bild 6-10, (1)). Der Druck in der Kupplung  wird während der Synchronisationsphase 
der Kupplung  leicht unterhalb des Anlagedrucks eingestellt (Bild 6-10, (2)), um sicher aus-
schließen zu können, dass die Kupplung  das Getriebe zwischenzeitlich verspannt. Während der 
Drehmomentübergabe muss die Kupplung  daher für 30 ms weiter gefüllt werden (Bild 6-10, 
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(3)), weshalb das Getriebeausgangsdrehmoment kurzzeitig auf einem Niveau verharrt (Bild 6-10, 
(4)) bevor es weiter ansteigt. Die Kupplung  wird über den Punkt der Differenzdrehzahlerken-
nung hinaus kontinuierlich bis auf ein Druckniveau von ca. 7,5 bar geöffnet.  
 
 
Bild 6-10: Zug-Rückschaltung bei Teillastbetrieb mit Motordrehzahleingriff und 1850 1/min 








1 Schnellfüllung und Druckreduktion
2 Druckniveau unterhalb des Anlagedrucks
3 Kurzzeitiges Kupplungsfüllen vorm Druckanstieg
5 Drehzahlanstieg durch Motorentlastung
6 Hochschaltung der Nebenstufen
4 Kurzzeitig konstantes Getriebeausgangsdrehmoment





Die Motordrehzahl wird während der Zug-Rückschaltung auf einen maximalen Wert von 
2200 1/min kommandiert und steigt, begünstigt durch die Druckreduktion der Kupplung , linear 
bis auf ca. 2080 1/min an (Bild 6-10, (5)). Sobald die internen Hochschaltungen der Nebenstufen 
anhand der berechneten Getriebeübersetzung des Planetengetriebeteils sichtbar werden (Bild 6-10, 
(6)), wird der Dieselmotor belastet und dessen Drehzahl verringert sich (Bild 6-10, (7)). 
In Bild 6-11 ist der Vergleich zwischen der theoretisch schnellsten und der theoretisch langsamsten 
Schaltreihenfolge für die Schaltung aus Bild 6-10 dargestellt. Es ist erkennbar, dass die Kupp-
lungsdrücke und das Getriebeausgangsdrehmoment nahezu identische Verläufe aufweisen (Bild 
6-11, (1)). Bis zu dem Punkt der maximalen Motordrehzahl ist die Beschleunigung des Dieselmo-
tors ebenfalls gleich (Bild 6-11, (2)). Die rechnerische Übersetzungsverstellung der Nebenstufen 
beginnt und endet zum gleichen Zeitpunkt, aber der leicht abweichende Verlauf im mittleren Ab-
schnitt der Übersetzungsverstellung zeigt die geänderte Schaltreihenfolge an (Bild 6-11, (3)). Die 
Dieselmotordrehzahl verringert sich während der Schaltreihenfolge B1-B2-B3 schneller gegen-
über der Schaltreihenfolge B3-B2-B1 und ist daher zum Zeitpunkt der Drehmomentübergabe auf 
einem geringeren Drehzahlniveau (Bild 6-11, (4)). Das bedeutet, dass die Schaltreihenfolge B1-
B2-B3 den Dieselmotor während der Synchronisationsphase stärker belastet als die Schaltreihen-
folge B3-B2-B1. Dieser Effekt ist nicht stark ausgeprägt, kann aber bei mehreren Wiederholungen 
und anderen Lastniveaus bestätigt werden. Dabei führen geringere Lastniveaus und langsamere 
Schaltungen zu einem stärker sichtbaren Effekt. Die theoretisch ermittelte, schnellste Schaltrei-
henfolge (B3-B2-B1) führt somit zu einer minimal geringeren Dieselmotorbelastung und daher zu 
einer schnelleren Synchronisation der Kupplung . Dadurch resultiert wiederum ein kürzerer Ge-
triebeausgangsdrehmomenteinbruch. Dieser Effekt sollte aufgrund der meist einfachen Umsetz-
barkeit bei der Schaltparameterapplikation von Mehrfach-Swaps berücksichtigt werden.  
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Bild 6-11: Vergleich des Schaltreihenfolgeeinflusses während einer Zug-Rückschaltung bei 






1 Identisches Druckniveau und gleicher Getriebeausgangsdrehmomentverlauf
2 Gleicher Getriebeeingangsdrehzahlanstieg
3 Geringe Abweichung im Übersetzungsverlauf
4 Geringere Getriebeeingangsdrehzahlreduktion




6.4 Schalteinfluss durch Getriebehydraulik und Hauptstufensprung 
Ein wichtiges Merkmal von Mehrfachgruppenschaltungen ist der große Stufensprung innerhalb 
der Hauptstufe (Kapitel 2.2.1). Wenn es keine Überlappungen der Gänge gibt, dann hängt der 
Hauptstufensprung vom Stufensprung der Nebenstufen und der Anzahl der Gänge in den Neben-
stufen ab. Je nach Getriebekonstruktion kann dieser große Stufensprung deutlichen Einfluss auf 
die Schaltung haben, weil sich durch die Hoch- oder Rückschaltungen in den Nebenstufen das an 
den Hauptkupplungen anliegende Drehmoment verringert oder erhöht und weil sich die Kupp-
lungskolbendrehzahlen während der Schaltung stark ändern (Kapitel 4.1).  
Beim Prüfgetriebe beträgt der Hauptstufensprung im High-Low-Modus (Bild 5-1) 2,85. Der An-
lagedruck der Kupplungen der Hauptstufe liegt bei ca. 5,8 bar ohne Berücksichtigung des Flieh-
krafteinflusses im rotierenden Kupplungskolben. Mit steigendem Anpressdruck erhöht sich das 
übertragbare Drehmoment um 300 Nm/bar. Üblicherweise kann ein volllastschaltbares Getriebe 
mit Hauptstufe am Getriebeausgang in allen Gängen der Nebenstufen das gesamte Motordrehmo-
ment übertragen, sodass sich das maximal anliegende Drehmoment in der Hauptstufe aus dem 
Motordrehmoment und der eingestellten Übersetzung in den Nebenstufen ergibt. Bei einem maxi-
malen Motordrehmoment von 1120 Nm variiert das anliegende Drehmoment der Hauptstufe des 
Prüfgetriebes daher zwischen 790 Nm und 1905 Nm. Beim Vierfach-Swap gilt der kleinere Dreh-
momentbereich für die Kupplung  und der größere Drehmomentbereich für die Kupplung . 
Die Kupplungen unterschiedlich groß auszuführen ist nicht möglich, sofern in allen Getriebegän-
gen das maximale Motordrehmoment übertragen werden soll.  
Der für die Steuerung des übertragbaren Kupplungsdrehmoments nutzbare Anpressdruckbereich, 
abzüglich des Anlagedruckes, ergibt sich dementsprechend bei maximaler Motorauslastung zu 
2,6 bar in der Kupplung  und bis zu 6,4 bar in der Kupplung . Dieser schmale Druckbereich, 
insbesondere in der Kupplung , wird zusätzlich durch eine Hysterese der proportionalen Druck-
regelventile überlagert. Bei konstantem Getriebeausgangsdrehmoment während einer Schaltung 
entspricht das Verhältnis zwischen den Druckniveaus in der Kupplung  und der Kupplung  
dem Stufensprung der Hauptstufe. Daran wird deutlich, dass die Genauigkeit der Drehmoment-
steuerung der Kupplung  mit einem großen Stufensprung in der Hauptstufe abnimmt. 
Bei der vorliegenden Struktur des Prüfgetriebes verzögern oder beschleunigen die Kupplungen der 
Hauptstufe beim Schaltvorgang entsprechend des Stufensprungs. Die resultierende Drehzahlvari-
ation ist im Vergleich zu einem Einfach-Swap sehr groß und beeinflusst den dynamischen An-
pressdruck aufgrund der Fliehkraftwirkung des Hydrauliköls und damit das Lastübernahmever-
halten zwischen den Kupplungen. Auf dem Prüfstand ist dieser Fliehkrafteinfluss während der 
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Schaltung schwer zu messen, sodass die Untersuchungen zum Fliehkrafteinfluss mit Hilfe des Si-
mulationsmodells durchgeführt werden. Für die in Bild 6-1 und Bild 6-7 vorgestellten Zug-Hoch- 
und Zug-Rückschaltungen zeigte der vorgestellte Vergleich zwischen Simulation und Messung 
nur geringe Abweichungen, sodass von einer guten Aussagekraft der Simulation ausgegangen 
wird. 
In Bild 6-12 sind die Simulationsergebnisse für die Zug-Hochschaltung unter Volllast (Versuch I, 
Bild 6-1) auszugsweise abgebildet. Für beide Kupplungen der Hauptstufe sind zusätzlich der Ven-
tildruck, der Anpressdruck und der Fliehkraftdruck dargestellt. Aufgrund der identischen Kupp-
lungskolbendrehzahl ist der Fliehkraftdruck für beide Kupplungen gleich hoch. Der aufgezeich-
nete Anpressdruck resultiert aus dem Ventildruck plus Fliehkraftdruck und abzüglich des Drucks 
zur Überwindung der Rückstellfederkräfte. Den Ergebnissen kann entnommen werden, dass der 
Fliehkraftdruck vor der Schaltung ca. 1,3 bar beträgt (Bild 6-12, (1)). Dieser Druck entspricht ca. 
50 % des Druckbereichs, der zur Steuerung des maximal anliegenden Motordrehmoments in der 
Kupplung  erforderlich ist. In der Kupplung  ist der prozentuale Einfluss des Fliehkraftdrucks 
entsprechend des Hauptstufensprungs geringer. Während der Zug-Hochschaltung erfolgt die 
 
Bild 6-12: Simulierter Fliehkrafteinfluss und Kupplungskolbenanpressdruck während der Zug-
Hochschaltung unter Volllast (Versuch I) 
1 2




Drehmomentübergabe vor der Synchronisation. Der sich während der Synchronisation auf 
0,13 bar reduzierende Fliehkraftdruck (Bild 6-12, (2)) nimmt daher nur Einfluss auf den Anpress-
druck in Kupplung , weshalb die Schaltung weniger stark vom Fliehkraftdruck beeinflusst wird. 
Der fehlende Fliehkraftdruck muss durch den statisch kommandierten Ventildruck kompensiert 
werden, was im Rahmen der Getriebeapplikation durch den Applikationsingenieur erfolgt. 
Dadurch erhöht sich die Genauigkeit, mit der die Drehmomentübergabe steuerbar ist, weil für die 
gesamte Drehmomentübernahme ein größerer steuerbarer Hydraulikdruckbereich zur Verfügung 
steht.  
In Bild 6-13 sind die Ergebnisse äquivalent zu den Ergebnissen aus Bild 6-12 für die Zug-Rück-
schaltung bei Volllast dargestellt (Versuch IV, Bild 6-7). Bei der Zug-Rückschaltung erfolgt die 
Synchronisation vor der Drehmomentübergabe. Während der Synchronisation beschleunigt der 
vordere Triebstrangteil, wodurch der Fliehkraftdruck für die gegebene Zug-Rückschaltung zwi-
schen den Zeitpunkten 0,4 s bis 0,6 s von 0,13 bar auf 0,8 bar ansteigt (Bild 6-13, (1)). Dieser 
steigende Fliehkraftdruck erhöht direkt den Anpressdruck in der Kupplung  (Bild 6-13, (2)), in 
der zur Vorbereitung auf die Drehmomentübergabe bereits der Anlagedruck eingestellt wurde. 
 
Bild 6-13: Fliehkrafteinfluss und Kupplungskolbenanpressdruck während der Zug-Rückschal-
tung unter Volllast (Versuch IV) 
1
2
1 Fliehkraftdruckanstieg während der Synchronisation 2 Durch Fliehkraft erhöhter Anpressdruck 
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Berücksichtigt man, dass in der Kupplung  2,6 bar Anpressdruck ausreichen, um das gesamte 
anliegende Motordrehmoment zu übertragen, so übernimmt der steigende Fliehkraftdruck allein 
ca. 30 % der Drehmomentübernahme. Um den Fliehkrafteinfluss bestmöglich zu kompensieren, 
muss der Anlagedruck in der Kupplung  zu Beginn der Schaltung geringer eingestellt werden, 
aber ausreichend hoch sein, damit der Kupplungskolben zu Beginn der Drehmomentübergabe voll-
ständig gefüllt ist. Die vorzeitige Berücksichtigung dieses Effektes erschwert die Getriebeappli-
kation und vermindert die ohnehin unpräzise Steuerbarkeit der Kupplung  zusätzlich. 
Diese Problematik in der Steuerung des Drehmoments in der Kupplung  aufgrund des Flieh-
krafteinflusses und des großen Hauptstufensprungs führt zu einem starken Anstieg des Getriebe-
ausgangsdrehmoments während der Drehmomentübergabephase. Der starke Drehmomentanstieg 
regt wiederum den Triebstrang zu Schwingungen an und beeinträchtigt den Schaltkomfort. Au-
ßerdem steigt die Empfindlichkeit gegenüber falsch eingestellten Füllzeiten, beispielsweise in Ab-
hängigkeit der Getriebeöltemperatur, weil jeder minimale Druckanstieg zur Übertragung eines re-
lativ großen Drehmomentanteils führt. Zusammenfassend ist festzustellen, dass der Fliehkraftein-
fluss bei Rückschaltungen daher aufwendiger zu kompensieren ist als bei Hochschaltungen und er 
wegen der geringen Drehmomentbelastung bei Teillastbetrieb besonders stark zu spüren ist. 
6.5 Verlustleistung und Verlustenergie beim Schaltvorgang 
Der ausgeprägte Zugkrafteinbruch bei Zug-Hoch- und Zug-Rückschaltungen während Mehrfach-
Swaps legt die Vermutung nahe, dass während der Schaltung hohe Energieverluste entstehen. Die 
Kenntnis der entstehenden Verluste während eines Lastschaltvorgangs ist für die Dimensionierung 
der Schaltelemente und des Kühlsystems wichtig. Darüber hinaus wird die Frage der entstehenden 
Verlustenergie beim Effizienzvergleich mit stufenlosen Getrieben gestellt. 
Die Untersuchung der Verlustleistung und Verlustenergie während Vierfach-Swap Schaltungen 
erfolgt mit Hilfe des Simulationsmodells anhand einer Zug-Hoch- und Zug-Rückschaltung bei 
Volllast. Beide Schaltungen sind bereits in Bild 6-1 und Bild 6-7 vorgestellt und das Simulations-
modell ist in Bild 6-2 und Bild 6-3 sowie Bild 6-8 und Bild 6-9 für beide Schaltungen validiert. 
Die Vorgehensweise der Untersuchung orientiert sich an der in [132] vorgestellten Methode. 
Während eines Lastschaltvorgangs werden die Verluste durch die Schaltelemente und die Betäti-
gung der Schaltelemente verursacht. Die Verluste der Schaltelemente ergeben sich nach For-
mel (2.12) aus dem übertragenen Drehmoment und der Differenzwinkelgeschwindigkeit zwischen 
den primären und sekundären Reiblamellen einer Kupplung. Die Betätigungsleistung der Schalt-




tionsmodells können diese Werte während der Schaltung kontinuierlich ermittelt und aufgezeich-
net werden. Auf dem Prüfstand ist die Messung dieser Größen mit viel Aufwand und mit Eingrif-
fen in den Triebstrang und das Systemverhalten verbunden, wie beispielsweise durch die Integra-
tion von Drehmomentmesswellen oder eines Volumenstrommessgerätes. Entsprechend Kapitel 
5.4 sind diese Messstellen nicht ins Prüfgetriebe integriert und es werden nur die Drehzahlen und 
Drehmomente am Getriebeeingang und am Getriebeausgang erfasst. Die zugehörigen Leistungen 
sind berechenbar und können mit den äquivalenten Größen im Simulationsmodell verglichen wer-
den.  
In Bild 6-14 sind die Ergebnisse für eine Vierfach-Swap Zug-Hochschaltung unter Volllast darge-
stellt. Die oberen drei Teilabbildungen zeigen den Vergleich zwischen den Mess- und Simulati-
onsergebnissen. Aufgrund der guten Übereinstimmung zwischen Messung und Simulation wird 
 




1 Verlustleistung im Schaltelement höher als im Getriebe 2 Parabelförmiger Verlustleistungsverlauf
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eine akzeptable Genauigkeit der simulierten Verlustleistungen pro Schaltelement erwartet. Diese 
simulierten Verlustleistungen für die Hoch- und Rückschaltelemente sind in den unteren beiden 
Teilabbildungen dargestellt. Die Hauptverluste entstehen in der Kupplung , dem Hochschalt-
element der Hauptstufe. Zu bestimmten Zeitpunkten sind die Verlustleistungen dieses Schaltele-
ments höher als die ermittelten Verluste zwischen Getriebeeingang und Getriebeausgang (Bild 
6-14, (1)). Dies liegt an der Reduktion kinetischer Energie innerhalb des Getriebes (Kapitel 4.1). 
In den Nebenstufen wird zurückgeschaltet. Aufgrund der nicht modulierten hydraulischen An-
pressdrücke in den Schaltelementen erfolgen die Rückschaltungen schnell und die zugehörigen 
Rückschaltelemente erzeugen Verlustleistungen, deren Verlauf parabelförmig ist (Bild 6-14, (2)).  
 
 





2 Mit der Differenzdrehzahl ansteigende Verlustleistung




In Bild 6-15 sind die Mess- und Simulationsergebnisse für eine Vierfach-Swap Zug-Rückschal-
tung unter Volllast dargestellt. Analog zu Bild 6-14 zeigen die ersten drei Teilabbildungen einen 
Vergleich zwischen Messung und Simulation und die unteren beiden Teilabbildungen die Simu-
lationsergebnisse zu den entstehenden Verlusten innerhalb der Schaltelemente. Während der 
Rückschaltung wird die Synchronisationsphase der Hauptstufe durch Modulation des hydrauli-
schen Anpressdrucks in der Kupplung  übernommen. Die Nebenstufen werden hochgeschaltet 
und die zugehörigen Hochschaltelemente erzeugen Verlustleistungen (Bild 6-15, (1)). Diese Ver-
lustleistungen sind höher als die der internen Rückschaltungen während der Vierfach-Swap Hoch-
schaltung (Bild 6-14, (2)), weil das übertragene Drehmoment im vorderen Triebstrangteil höher 
ist. Nach jeder ausgeführten Hochschaltung einer Nebenstufe steigt die Verlustleistung in der 
Kupplung , weil deren Differenzdrehzahl steigt, bis Gleichlauf in der Kupplung  entsteht 
(Bild 6-15, (2)). Zu diesem Zeitpunkt erfolgt die abschließende Drehmomentübergabe der Haupt-
stufe, weshalb in der Kupplung  keine sichtbaren Verlustleistungen entstehen (Bild 6-15, (3)). 
Zeitweise werden bei der Zug-Rückschaltung höhere Schaltverluste zwischen dem Getriebeein-
gang und dem Getriebeausgang ermittelt, als sie innerhalb der Schaltelemente entstehen. Dies liegt 
an der Erhöhung der kinetischen Energie innerhalb des Getriebes (Kapitel 4.1).  
Um den Einfluss der Schaltverluste auf die Gesamteffizienz eines Lastschaltgetriebes zu bewerten, 
ist es hilfreich, die resultierende Verlustenergie pro Schaltvorgang zu ermitteln. Dazu werden die 
simulierten Verlustleistungen über der Schaltzeit integriert. In Bild 6-16 sind die simulierten Ver-
lustenergien für eine Vierfach-Swap Zug-Hoch- und Zug-Rückschaltung in jeweils zwei Balken-
diagrammen dargestellt. Der jeweils linke Balken zeigt die Verlustenergie pro Schaltelement und 
die Verzahnungsverluste. Der rechte Balken zeigt die Verlustleistung als Differenz der Getriebe-
eingangs- und Getriebeausgangsleistung. Demzufolge entsteht bei einer Hochschaltung mehr Ver-
lustenergie in den Schaltelementen, als zwischen Getriebeeingang- und Getriebeausgang zu ermit-
teln ist. Bei einer Rückschaltung ist es umgekehrt. Die Differenz der Balkenhöhe ergibt sich aus 
der kinetischen Energie im Getriebe, die bei einer Hochschaltung reduziert und bei einer Rück-
schaltung erhöht wird. Weil die Hochschaltung bei höherer Drehzahl erfolgt als die Rückschaltung 
sind der Anteil der kinetischen Energie und damit die Differenz zwischen den Balkenhöhen größer. 
Aufgrund der kinetischen Energievariation ist es schwierig, die Verlustleistung eines Schaltvor-
gangs auf einem Prüfstand durch Messung der Getriebeeingangs- und Getriebeausgangsleistung 
zu ermitteln. Als Annäherung können jeweils eine Hoch- und Rückschaltung als Paar vermessen 
und die Gesamtverluste halbiert werden. Allerdings sollte dafür das Drehzahlniveau vor, bezie-
hungsweise nach der Schaltung gleich sein, damit die Variation der kinetischen Energie gleich ist. 
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Außerdem berücksichtigt diese Methode keine Verzahnungsverluste und ermittelt keine Schalt-
verlustunterschiede zwischen einer Hoch- und einer Rückschaltung. 
Die tatsächlichen Energieverluste während einer Schaltung ergeben sich aus den erzeugten Ener-
gieverlusten in jedem Schaltelement. Die Verzahnungsverluste werden nicht berücksichtigt, weil 
diese auch ohne Schaltung entstehen. Bezogen auf die Ergebnisse in Bild 6-16 ergeben sich 27 kJ 
Energieverlust für die Hochschaltung und 29 kJ Verlustenergie für die Rückschaltung. Zur Betä-
tigung der Schaltelemente werden ca. 0,5 kJ pro Schaltvorgang benötigt. Diese Angabe umfasst 
keine Energieverluste zur Bereitstellung der hydraulischen Schaltenergie, weil diese vom jeweili-
gen Hydrauliksystem des Traktors oder Getriebes abhängt. Je nach Hydrauliksystem kann die Be-
reitstellungsenergie aber der dominierende Energieverlustfaktor sein, weil sie während der gesam-
ten Einsatzdauer entsteht. 
 
Wird die Verlustenergie einer Schaltung mit der Schaltfrequenz pro Stunde multipliziert, ergibt 
sich die Verlustenergie pro Stunde. Nach [29] können bei Feldarbeiten Schaltfrequenzen von 112 
Schaltungen pro Stunde entstehen, aber ca. 20 Schaltungen pro Stunde sind ausreichend, um spür-
bare Kraftstoffeinsparungen durch Anpassung der Getriebeübersetzung an wechselnde Arbeitsbe-
dingungen zu generieren. Berücksichtigt man Transportfahrten und Schaltungen am Vorgewende, 
haben eigene Messungen gezeigt, dass die Schaltfrequenz deutlich höher liegen kann. Diese Schal-
tungen erfolgen aber in der Regel bei Teillastbetrieb. 
Legt man die genannten Schaltfrequenzen und Energieverluste zugrunde und nimmt an, dass 
gleich viele Hochschaltungen und Rückschaltungen vorkommen, so ergeben sich Energieverluste 
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Bild 6-16: Simulierte Energieverluste während der Zug-Hoch- und Zug-Rückschaltung unter 




von 0,2 kW bis 0,9 kW. Bezogen auf die Antriebsleistung des Dieselmotors von 185 kW sind dies 
weniger als 0,5 % zusätzliche Getriebeleistungsverluste durch Schaltvorgänge. Wichtig ist aller-
dings, dass diese Angaben nur für die dargestellten Schaltungen gelten. Bei anderen Getrieben, 
anderen Lastbedingungen, anderen Schaltfrequenzen und anderen Schaltparameterapplikationen 
weichen die Energieverluste ab. Die angewendete Vorgehensweise zur Ermittlung der Schaltver-
luste ist aber übertragbar und kann bei anderen Randbedingungen herangezogen werden.  
6.6 Aussagen für die Getriebesteuerung 
Zusammenfassend zeigen die Untersuchungsergebnisse, dass die theoretisch hergeleiteten Abläufe 
für ein Viergruppengetriebe mit der Hauptstufe am Getriebeausgang zutreffend sind. Bei einer 
Zug-Hochschaltung gibt es ein kurzes Zeitfenster für die internen Rückschaltungen der Nebenstu-
fen. Die Schaltungen können direkt nach der Drehmomentübergabe erfolgen oder zeitverzögert, 
aber nur so weit, dass die Motordrehzahl nicht unter das Zieldrehzahlniveau einbricht. Schnelle, 
zeitverzögerte Rückschaltungen führen nur zu minimal schnelleren Zug-Hochschaltungen, sind 
aber bei Schaltungen ohne Motoreingriff prädestiniert, weil die synchronisierende Kupplung der 
Hauptstufe bei geringerem Drehmomentniveau betrieben werden kann. Dies verringert Schwin-
gungen im Getriebeausgangsdrehmomentverlauf.  
Der in [30] beschriebene Einbruch des Getriebeausgangsdrehmoments während der Drehmoment 
übergabe der Hauptstufe kann durch die Nutzung der Trägheitsmassenwirkung des Dieselmotors 
abgemildert und der Getriebeausgangsdrehmomentverlauf geglättet werden, wodurch weniger 
Schwingungen entstehen. Durch das Vorgehen vermindern sich aber die Dieselmotordrehzahl und 
die Getriebeausgangsdrehzahl zu Beginn der Schaltung, sodass das Drehzahlniveau nach der 
Schaltung nicht erhöht werden kann. Der grundsätzliche Zusammenhang zwischen Getriebeaus-
gangs- und Getriebeeingangsdrehmoment verhält sich wie in [30] beschrieben. 
Bei Zug-Rückschaltungen führt die optimale Schaltreihenfolge der internen Hochschaltungen der 
Nebenstufen zu einem geringfügig schnelleren Schaltvorgang. Der resultierende Effekt kann den 
Schaltkomfort nicht spürbar beeinflussen, er sollte aber bei der Applikation der Schaltparameter 
berücksichtigt werden, weil dazu wenig Applikationsaufwand notwendig ist. Es muss dafür vorher 
die theoretisch schnellste Schaltreihenfolge nach der Vorgehensweise aus Kapitel 4.3.2 berechnet 
werden. 
Bei der Applikation der Schaltungen erweist sich die Steuerbarkeit der Hauptstufenkupplung, die 
der größeren Übersetzung zugeordnet ist (Kupplung ), als Herausforderung. Diese Kupplung 
muss mit gleicher Drehmomentkapazität konstruiert werden wie die andere Hauptstufenkupplung, 
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aber sie führt während des Vierfach- Swaps ein Drehmoment, das um den Stufensprung der Haupt-
stufe kleiner ist. Dementsprechend wird der Bereich des steuerbaren Kupplungsdruckniveaus klei-
ner und die Drehmomentübergabe der Hauptstufe schwerer kontrollierbar. Geringfügige Applika-
tionsfehler können dann zu spürbaren Spitzen und Schwingungen des Getriebeausgangsdrehmo-
mentes führen. Dies gilt vor allem für Zug-Rückschaltungen. Die geringe Drehmomentauslastung 
der Kupplung bei Teillastbetrieb und der Fliehkrafteinfluss auf das Hydrauliköl im rotierenden 
Kupplungskolben verringern die Präzision der Steuerbarkeit zusätzlich. 
Ein Motoreingriff sollte bei Teillastschaltungen zur Verbesserung des Schaltkomforts immer er-
folgen, um den Getriebeausgangsdrehmomentverlauf zu glätten. Wie bei einfachen Lastschaltun-
gen braucht das Kupplungsdrehmoment zur Synchronisierung dann nicht überhöht zu werden. 
Dies gilt insbesondere bei drehzahlgeregelten Dieselmotoren, deren Drehmoment vom Drehzahl-
regler bei Belastung zusätzlich erhöht wird. Das Kommandierungssignal variiert abhängig davon, 
ob während der Schaltung in die Motordrehzahl- oder in die Motordrehmomentvorgabe eingegrif-
fen wird, aber es kann mit beiden Varianten das gleiche Resultat erreicht werden. Bei Zug-Hoch-
schaltungen unter Volllast ergibt sich durch den Motoreingriff kein Einfluss auf die Schaltqualität, 
wenn die internen Rückschaltungen zeitverzögert nach der Drehmomentübergabe der Hauptstufe 
erfolgen. Bei Zug-Rückschaltungen unter Volllast ist ein Motoreingriff nur notwendig, wenn die 
aktuelle Motordrehzahl kurz unterhalb der Motorsolldrehzahl liegt. Andernfalls resultiert kein Ef-
fekt, weil der Motor bereits überlastet ist und die Solldrehzahlanforderung zur Motorbeschleuni-
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7 Erkenntnisse und praktischer Nutzen 
Die durchgeführten Untersuchungen zeigen, dass für Mehrfachgruppenschaltungen unter Last all-
gemeingültige Empfehlungen zum Schaltablauf entwickelt werden können. Diese Schaltablaufbe-
schreibungen helfen bei der Entwicklung von Getriebesteueralgorithmen für verschiedene Mehr-
fachgruppengetriebe und bei der Applikation der Schaltparameter. Weiterhin können Erkenntnisse 
für die Getriebekonstruktion abgeleitet werden. Die Abläufe zeigen aber auch, dass Mehrfach-
gruppenschaltungen unter Last aufgrund der physikalischen Zusammenhänge den einfachen Last-
schaltungen im Hinblick auf den Schaltkomfort unterlegen sind. Verantwortlich dafür ist der große 
Stufensprung der Hauptstufe. Bei jeder Schaltung wird das Getriebeeingangsdrehmoment kurz-
zeitig in der kleinsten der beteiligten Übersetzungen übertragen. Es verringert sich sozusagen um 
den Stufensprung der Hauptstufe. Zukünftige Ansätze zur merklichen Verbesserung des Schalt-
komforts von Mehrfachgruppenschaltungen sollten die Verringerung dieses Getriebeausgangs-
drehmomenteinbruchs zum Ziel haben. Allein durch kurzzeitiges Freischalten zusätzlicher Motor-
leistung von üblichen Dieselmotoren kann der Drehmomenteinbruch nicht spürbar abgemildert 
werden. 
Zusätzlich muss während der Synchronisationsphase der Hauptstufe, je nach Getriebekonstruk-
tion, bei einer der Schaltrichtungen getriebeintern viel kinetische Energie aufgebaut werden. Bei 
Rückschaltungen in einer Mehrfachgruppengetriebestruktur mit der Hauptstufe am Getriebeaus-
gang existiert eine optimale Hochschaltreihenfolge der eingangsseitigen Nebengruppen, um diese 
kinetische Energie möglichst effizient aufzubauen. Der resultierende Effekt auf die Schaltqualität 
durch Auswahl der schnellsten Schaltreihenfolge ist aber minimal. Theoretisch ist ein Getriebe mit 
Hauptstufe im mittleren Bereich ausgewogener in Bezug auf den Einfluss der getriebeinternen 
Trägheitsmassenwirkung. Die Getriebesteuerung wird aber aufwendiger und die Schaltung 
schwieriger zu beherrschen, weil das Kupplungsdrehmoment der ausgangsseitigen Nebenstufe für 
guten Schaltkomfort während der Schaltung zusätzlich moduliert werden muss.  
Die Hauptstufenkupplungen und die Kupplungen ausgangsseitiger Nebenstufen sollten eine pro-
portionale Drucksteuerung und eine Fliehkraftkompensation erhalten, um das Getriebeausgangs-
drehmoment optimal zu modulieren. Durch die Fliehkraftkompensation kann der Anlagedruck re-
duziert werden, weil schwächere Rückstellfedern notwendig sind. Ein kleinerer Anlagedruck er-
möglicht einen größeren Steuerdruckbereich während der Schaltung. Außerdem verringert die 
Fliehkraftkompensation den Druckanstieg oder Druckabfall im Kupplungskolben während der 
Drehzahländerung der Hauptstufenkupplung, sodass der gesteuerte Getriebedruck und damit das 




Rutschsicherheit der Kupplungen so gering wie möglich ausfallen, um den nutzbaren Steuerdruck-
bereich weiter zu erhöhen. 
Zusätzliche, proportionale Druckregelventile in den eingangsseitigen Nebenstufen verbessern den 
Schaltkomfort während der Mehrfachgruppenschaltung voraussichtlich nicht. Dies liegt daran, 
dass die Schaltqualität maßgeblich durch den Getriebeausgangsdrehmomentverlauf beeinflusst 
wird und darauf wirken sich modulierte Schaltvorgänge in eingangsseitigen Nebenstufen nicht 
aus, wenn die Hauptstufe und die ausgangsseitige Nebenstufe moduliert werden können.  
Modulierte Schaltvorgänge in den eingangsseitigen Nebenstufen können theoretisch die Schalt-
verluste verringern, die durch Verspannungen im Getriebe entstehen. Die Auswertung der Ener-
gieverluste während schneller Zug-Hochschaltungen hat jedoch gezeigt, dass die Verluste der Ein-
gangsseite durch Verspannung im Getriebe klein sind. Bei Zug-Rückschaltungen sind die Verluste 
größer, aber es wird immer bei maximaler Last hochgeschaltet. In diesem Zustand kann eine pro-
portionale Drucksteuerung die Verlustleistung nur minimieren, wenn nach jeder Nebenstufen-
schaltung die Motordrehzahl kurzzeitig angepasst wird. Dieses Vorgehen wird die Schaltung ver-
längern und ist aufwendig zu steuern. Zusätzlich erhöht sich der Aufwand für die Parameterappli-
kation bei proportionalen Druckregelventilen in den eingangsseitigen Nebenstufen, sodass der 
Einsatz von proportionalen Druckregelventilen in den eingangsseitigen Nebenstufen nicht emp-
fohlen wird. Untersuchungen zum Einfluss modulierbarer Nebenstufen auf die Energieverluste 
während Schaltungen bei Teillastbetrieb mit verlängerten Schaltzeiten wurden nicht durchgeführt. 
In diesen Fällen wird der Einfluss der Nebenstufen aber ebenfalls als gering eingeschätzt, weil die 
Hauptverluste während der Synchronisation in der Hauptstufe entstehen. 
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8 Zusammenfassung und Ausblick 
Seit Beginn der 1950er Jahre werden volllastschaltbare Getriebe in Standardtraktoren eingesetzt. 
Um vergleichsweise kostengünstige Getriebe mit hoher Gangzahl zu erzielen, sind die Getriebe 
überwiegend in Mehrfachgruppenbauweise ausgeführt. Die Gruppenbauweise erfordert bei eini-
gen Gangwechseln getriebeinterne Übersetzungswechsel in mehreren Getriebegruppen, die soge-
nannten Mehrfachgruppenschaltungen. 
Die Analyse von Veröffentlichungen und Forschungsarbeiten zeigt, dass Mehrfachgruppenschal-
tungen unter Last aufwendig zu beherrschen sind. Die wesentlichen Schwierigkeiten resultieren 
aus den getriebeinternen Stufensprüngen einzelner Getriebegruppen, die im Vergleich zum Stu-
fensprung des Gangwechsels um ein Vielfaches größer sind. Es ist weiterhin bekannt, dass die 
Anordnung der Stufensprünge zwischen den beiden Getriebegruppen eines einfachen Gruppenge-
triebes den Schaltablauf in Abhängigkeit der Schaltrichtung beeinflusst. Daraus resultieren wäh-
rend der Schaltung Einflüsse auf die benötigte oder freiwerdende kinetische Energie innerhalb des 
Getriebes und auf den Verlauf des Getriebeausgangsdrehmomentes. Für Mehrfachgruppenlast-
schaltungen liegen keine allgemeingültigen Empfehlungen zum Ablauf des Schaltvorgangs vor, 
dabei steigt deren Komplexität durch die mit der Fakultät der Gruppenanzahl zunehmenden An-
ordnungsmöglichkeiten der Getriebegruppen. 
Das Thema dieser Arbeit ist die systematische Untersuchung der charakteristischen Besonderhei-
ten und Vorgänge bei Mehrfachgruppenlastschaltungen auf Basis des bekannten Wissens zum Ab-
lauf einfacher Lastschaltungen und einfacher Gruppenlastschaltungen. Diese Zusammenhänge 
werden aufbereitet und vorgestellt. Das Ziel der Arbeit ist die Ableitung allgemeingültiger Be-
schreibungen und Empfehlungen zum Ablauf von Mehrfachgruppenlastschaltungen. Dafür wer-
den die Unterschiede zu einfachen Gruppengetrieben anhand von Viergruppengetrieben herausge-
arbeitet. Ein wichtiges Unterscheidungsmerkmal sind die getriebestrukturbedingten Anordnungs-
möglichkeiten der Hauptstufe mit dem größten Stufensprung bezogen auf die Nebenstufen mit 
kleinerem Stufensprung. Für die drei prinzipbedingt wichtigsten Anordnungen zwischen Haupt- 
und Nebenstufen werden der Schaltablauf mit vereinfachten Triebstrangmodellen simuliert und 
Empfehlungen für den Schaltablauf abgeleitet. Speziell für Zug-Rückschaltungen wird eine Me-
thode zur Bestimmung der schnellsten internen Hochschaltreihenfolge der Nebenstufen vorge-
stellt. Im Hinblick auf den resultierenden Getriebeausgangsdrehmomenteinbruch sind Getriebe 
mit Hauptstufe am Getriebeeingang für Rückschaltungen und Getriebe mit Hauptstufe am Getrie-
beausgang für Hochschaltungen besser geeignet. Die geringsten Anforderungen an die Getriebe-




Anhand eines Viergruppengetriebes mit Hauptstufe am Getriebeausgang werden die zugehörigen 
Empfehlungen auf einem Getriebeprüfstand überprüft. Das verwendete, bereits existierende Prüf-
getriebe basiert auf einem teillastschaltbaren Seriengetriebe. Der verwendete Prüfstand wird zur 
Untersuchung der Lastschaltvorgänge an die Dynamik eines realen Traktortriebstrangs angepasst. 
Die resultierende Triebstrangdynamik wird durch den Vergleich zwischen Lastschaltungen eines 
Seriengetriebes auf dem Prüfstand und im Zugeinsatz des Traktors validiert. 
Die Untersuchungsergebnisse der Prüfstandversuche bestätigen die aufgestellten Theorien zum 
Schaltablauf für Zug-Hoch- und Zug-Rückschaltungen. Der erwartet starke Getriebeausgangs-
drehmomenteinbruch vor, beziehungsweise nach der Drehmomentübergabe in der Hauptstufe ist 
deutlich erkennbar. Bei Zug-Hochschaltungen kann der Drehmomenteinbruch durch Ausnutzen 
der Motorträgheitsmassenwirkung abgemildert werden. Die aus der Literatur bekannte Aussage, 
dass bei jeder Schaltung das Getriebeeingangsdrehmoment kurzzeitig in der kleinsten der betei-
ligten Übersetzungen übertragen wird, bleibt aber bestehen. Für Zug-Rückschaltungen lässt sich 
die theoretisch optimale, getriebeinterne Hochschaltreihenfolge der Nebenstufen bestätigen. Der 
Einfluss auf den Schaltvorgang ist beim gegebenen Prüfgetriebe aber nur minimal. Hohe Anfor-
derungen ergeben sich bei der exakten Steuerung des Drehmoments der Hauptstufenkupplung, die 
der größeren Übersetzung zugeordnet ist. Diese Kupplung ist während des Gangwechsels nur ge-
ringfügig belastet, sodass der steuerbare Druckbereich zwischen dem Anlagedruck und dem Druck 
klein ist, bei dem das anliegende Drehmoment vollständig übertragen wird.  
Mit Hilfe eines Simulationsmodells für das Getriebe und den Prüfstand können die Versuchsschal-
tungen unter Verwendung der gleichen Getriebesteuerungsparameter nachgestellt werden. Dies 
ermöglicht die Untersuchung von Leistungs- und Energieverlusten während des Schaltvorgangs, 
weil die entstehenden Verluste in jedem Schaltelement ermittelt werden können. Auf diese Weise 
ergeben sich für das vorliegende Prüfgetriebe und mit definierten Schaltfrequenzen Schaltverluste 
von bis zu 0,9 kW. Bezogen auf die Getriebeeingangsleistung entspricht dies weniger als 0,5 % 
zusätzlicher Getriebeleistungsverluste durch Schaltvorgänge. Eine Berechnung der Verluste auf 
Basis der Getriebeeingangs- und Getriebeausgangsleistung führt zu verfälschten Ergebnissen, weil 
die Variation der getriebeinternen kinetischen Energie und Verzahnungsverluste nicht berücksich-
tigt werden. Angenäherte Ergebnisse können bei paarweiser Betrachtung einer Hoch- und Rück-
schaltung, gleichen Drehzahlniveaus vor und nach einem Schaltungspaar und abzüglich von Ver-
zahnungsverlusten erzielt werden.  
Zusätzlich lässt sich mit dem Simulationsmodell der Schalteinfluss des dynamischen Druckauf-
baus durch Fliehkraftwirkung auf das Hydrauliköl im rotierenden Kupplungskolben untersuchen. 
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Die Auswertungen zeigen, dass der Fliehkrafteinfluss alleine 30 % des übertragenen Drehmo-
ments der zuschaltenden Hauptstufenkupplung des Prüfgetriebes während der Drehmomentüber-
gabe einer Zug-Rückschaltung unter Volllast übersteuert. Geringfügige Erhöhungen des einge-
stellten Ventilstroms reichen dann für die gesamte Drehmomentübergabe aus. Der Fliehkraftein-
fluss vermindert somit die Genauigkeit der Schaltparameterapplikation und erhöht die Empfind-
lichkeit gegenüber Fehlsteuerungen im Zusammenspiel mit dem großen Stufensprung der Haupt-
stufe. 
Zukünftige Untersuchungen zu Mehrfachgruppenlastschaltungen sollten die Verringerung des Ge-
triebeausgangsdrehmomenteinbruchs und eine verbesserte Steuerbarkeit der geringfügig belaste-
ten Hauptstufenkupplung thematisieren. Zur Verbesserung der Steuerbarkeit der Hauptstufen-
kupplung sollten Konzepte erarbeitet werden, wie das übertragbare Drehmoment einer Kupplung 
bei geringer Drehmomentauslastung vermindert werden kann, damit das übertragbare Kupplungs-
drehmoment bei gleicher Drucksteuerung besser einstellbar ist. Ein Ansatz könnte die Verwen-
dung eines zuschaltbaren Gegenkolbens mit kleinerer Fläche sein. Wird der Kolben mit dem Steu-
erdruck verbunden, steigt die Anpresskraft der Kupplung bei gleichem Steuerdruckanstieg weni-
ger stark. Zusätzlich wird durch den Gegenkolben der Fliehkrafteinfluss teilweise abgemildert, 
unabhängig davon, ob der Kolben mit dem Steuerdruck oder mit dem Hydrauliktank verbunden 
ist. 
Zur Verringerung des Getriebeausgangsdrehmomenteinbruchs sollten Getriebe mit Hauptstufe am 
Getriebeeingang oder im mittleren Bereich des Getriebes untersucht werden. Diese Getriebe bieten 
theoretisch bessere Voraussetzungen, den Getriebeausgangsdrehmomenteinbruch während Rück-
schaltungen zu verringern, und können Vorteile bei schwerer Zugarbeit bieten. Allerdings wird 
die Steuerbarkeit des Gangwechsels anspruchsvoller und der Drehmomenteinbruch während einer 
Zug-Hochschaltung nimmt zu. Ein anderer Ansatz könnte die Integration eines zusätzlichen Ener-
giespeichers in ein Getriebe mit Hauptstufe am Getriebeausgang sein. Bei diesem Getriebe könnte 
der Speicher freiwerdende Energie während einer Zug-Hochschaltung aufnehmen und während 
der Zug-Rückschaltung zur Aufrechterhaltung des Getriebeausgangsdrehmoments abgeben. Der 
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Anhang B: Gruppengetriebestruktur bei gekoppelten Planetengetrieben 
In Bild B - 1 a) ist eine Reihenschaltung von zwei Planetengetrieben dargestellt, gemäß den Aus-
führungen in Kapitel 2.2.1. Es handelt sich um ein klassisches Gruppengetriebe, bei dem jedes 
Planetengetriebe einer Gruppe mit zwei Übersetzungen entspricht. Demgegenüber ist in Bild B - 
1 b) die Getriebeanordnung des gekoppelten Planetenradsatzes des Prüfgetriebes mit einer festen 
Bindung dargestellt, bei dem die Reihenanordnung nicht gegeben ist. Es ist ebenfalls keine reine 
Parallelschaltung, weil keines der Planetengetriebe ohne Drehmomentabstützung im anderen Pla-
netengetriebe den Kraftfluss vom Getriebeeingang zum -ausgang übernehmen kann. Zur Kraft-
übertragung müssen immer die Bremse  oder die Kupplung  und die Bremse  oder die 
Kupplung  eingelegt sein. Es dürfen allerdings weder  und  noch  und  gleichzeitig 
eingelegt werden, weil das Getriebe dann blockiert. Der Wechsel der Schaltelemente  und  
weist einen doppelt so großen Stufensprung auf wie der Wechsel zwischen  und . 
Fasst man den Wechsel zwischen den Schaltelementen mit Index 2 als eine Getriebegruppe und 
den Wechsel zwischen den Schaltelementen mit Index 3 als weitere Getriebegruppe auf, so ist das 
Verhalten des gekoppelten Planetenradsatzes dem eines klassischen Gruppengetriebes sehr ähn-
lich. Weiterhin weisen beide Getriebestrukturen gleich viele Trägheitsmassen und Zwischenträg-
heitsmassen auf.  
Aufgrund des beschriebenen Verhaltens wird der gekoppelte Planetenradsatz des Prüfgetriebes als 
einfaches Gruppengetriebe aufgefasst, sodass das Prüfgetriebe insgesamt über vier Getriebegrup-
pen verfügt. Es kann allerdings nicht exakt angegeben werden, in welcher Reihenfolge die Grup-
pen des gekoppelten Planetenradsatzes angeordnet sind. Eine Verallgemeinerung dieser Theorie 
auf beliebig gekoppelte Planetengetriebe mit nur einer festen Bindung ist nicht erfolgt. 
 
Bild B - 1: Gruppengetriebestruktur bei Planetengetrieben in Reihenschaltung und in gekoppel-































Anhang C: Abbildung der Triebstrangelastizität auf dem Prüfstand  
Beim Aufbau des Prüfstands werden zwei torsionselastische Wellenkupplungen am Getriebeaus-
gang eingebaut (Kapitel 5.4, Bild 5-7). Mit diesen Kupplungen kann die sehr hohe Torsionsfeder-
konstante der verwendeten Prüfstandgelenkwellen an die Torsionsfederkonstante des Traktor-
triebstrangs zwischen dem Getriebeausgang und den Traktorreifen angepasst werden. Nach [87] 
beeinflusst die Torsionsfederkonstante dieses Triebstrangteils den Lastschaltvorgang während der 
Differenzdrehzahlerkennung in der Vorbereitungsphase und teilweise während der Synchronisati-
onsphase. Die wirkenden Zusammenhänge sind in Bild C - 1 dargestellt.  
Für die Differenzdrehzahlerkennung wird das übertragbare Drehmoment der lastführenden Kupp-
lung durch Reduktion des hydraulischen Anpressdrucks verringert (Bild C - 1, a)). Wenn das über-
tragbare Drehmoment das theoretische Zieldrehmoment unterschreitet, beginnt die Kupplung zu 
 
Bild C - 1: Einfluss der Torsionsfederkonstante auf die Methode der Differenzdrehzahlerken-


































































c) Steife Welle (hohes Drehm.)
d) Weiche Welle (hohes Drehm.)


















rutschen (Bild C - 1, a), t1) und die primäre und sekundäre Kupplungsseite beschleunigen und 
verzögern in Abhängigkeit der Trägheitsmassen (Bild C - 1, a)). Wenn die entstehende Differenz-
drehzahl in der Kupplung einen vorgegebenen Grenzwert überschreitet, wird der Kupplungs-
schlupf detektiert und die hydraulische Kupplungsdruckreduktion gestoppt (Bild C - 1, a), t2 u. t3). 
Das resultierende Druck- und Drehmomentniveau liegt unterhalb des theoretischen Zielwertes. 
Daraus wird ersichtlich, dass eine schnelle Verzögerung und Beschleunigung der primären und 
sekundären Trägheitsmassen den Zeitverzug der Differenzdrehzahlerkennung verkürzen und das 
resultierende Drehmomentniveau erhöhen kann.  
Durch die Torsionsfederkonstante zwischen sekundärer Kupplungsträgheit und der Reifenträgheit 
wird das Beschleunigungs- und Verzögerungsverhalten maßgeblich bestimmt. Eine hohe Torsi-
onsfederkonstante ist vergleichbar mit einer starren Verbindung und ergibt einen geringen Ver-
drehwinkel zwischen den Trägheitsmassen (Bild C - 1, c)). Beide Trägheitsmassen können dann 
als eine große Trägheitsmasse betrachtet werden, die langsam verzögert oder beschleunigt. Dem-
entsprechend langsam wird die Differenzdrehzahl in der Kupplung erkannt (Bild C - 1, a), t3). Eine 
geringe Torsionsfederkonstante führt zu einem großen Verdrehwinkel (Bild C - 1, d)). Aufgrund 
des großen Verdrehwinkels kann die kleine sekundäre Kupplungsträgheitsmasse bei Reduktion 
des Kupplungsdrehmoments schneller beschleunigen oder verzögern als die große Reifenträg-
heitsmasse. Diese Schwingung führt zu einem schnelleren Anstieg der Kupplungsdifferenzdreh-
zahl (Bild C - 1, a), t2) und damit zu frühzeitiger Differenzdrehzahlerkennung, wodurch das Kupp-
lungsdrehmoment auf höherem Niveau verbleibt. Dieser Effekt ist vor allem bei Fahrgeschwin-
digkeiten im Hauptarbeitsbereich, bei denen die Prüfläufe für die Mehrfach-Swap-Untersuchun-
gen ablaufen werden, stark ausgeprägt [87]. 
Zur Dimensionierung der Wellenkupplungen können die Torsionsfederkonstanten der Hinterachse 
und Vorderachse aus den Bauteilabmessungen auf Basis von CAD-Daten überschlägig berechnet 
werden. Dabei werden nur die Torsionsfederkonstanten der Wellenabschnitte berücksichtigt und 
Zahnflankensteifigkeiten beispielsweise vernachlässigt. Für die Torsionsfederkonstanten der ver-
wendeten Vorder- und Hinterreifen liegen keine Kennwerte vor. Aus der Literatur sind Untersu-
chungen zum vertikalen und longitudinalen Reifenkraftverhalten bekannt [140], [141], aber das 
primäre Ziel der Untersuchungen sind Reifenkennwerte zur Parametrierung von Reifenmodellen 
für Fahrkomfortuntersuchungen. Eines der bekanntesten Modelle ist das Hohenheimer Reifenmo-
dell [142], [143]. In vielen Modellen wird die Torsionsfederkonstante in Reifenrotationsrichtung 




wert enthalten. Zur Ermittlung der Torsionsfederkonstante des Reifens  kann der longitu-
dinale Reifenkennwert  in einen rotatorischen Kennwert nach Formel (I) unter Kennt-
nis des dynamischen Reifenradius  umgerechnet werden. 
 (I) 
Für die eingesetzten Traktorreifen sind aus der Literatur keine direkt verwendbaren Kennwerte 
bekannt. Außerdem werden einige Kennwerte, in konstante und geschwindigkeitsabhängige An-
teile aufgeteilt, angegeben. Eine direkte Umrechnung der Werte könnte daher falsche Ergebnisse 
liefern. Angeregt durch die Versuchsbeschreibungen in [144] und [145] werden deshalb eigene, 
statische Messungen zur Bestimmung der Torsionsfederkonstante der Vorder- und Hinterreifen 
durchgeführt.  
Zur Bestimmung der Torsionsfederkonstante wird der Traktor vor einem nicht nachgiebigen Hin-
dernis positioniert und ein Anfahrvorgang durchgeführt. Das aufgebrachte Antriebsdrehmoment 
tordiert die Traktorreifen. In den Felgen sind Messelemente der Firma KISTLER zur Ermittlung 
von Kräften und Drehmomenten in drei Raumrichtungen vorgesehen. Außerdem wird der Dreh-
winkel der Felgen erfasst. Weil der Reifen auf dem Boden schlupft, muss der Felgendrehwinkel 
um die Reifenstollenbewegung korrigiert werden. Diese wird mittels eines Seilzugsensors aufge-
zeichnet und über den statischen Reifenradius in einen Korrekturdrehwinkel umgerechnet. Die 
Differenz aus dem Felgendrehwinkel und dem Korrekturdrehwinkel ergibt den Torsionswinkel 
des Reifengummis. Wird der Reifentorsionswinkel über dem Reifendrehmoment aufgezeichnet, 
so ergibt sich ein nahezu linearer Zusammenhang und folglich eine Torsionsfederkonstante für 
den statischen Reifen. Dieses Vorgehen wird für den Vorder- und Hinterreifen bei verschiedenen 
Reifendrücken und Ballastierungen wiederholt, sodass zwei druck- und lastabhängige Kennlinien 
entstehen. Die resultierende Torsionsfederkonstante des Traktortriebstrangs mit Allradantrieb 
kann dann aus einer Parallel- sowie Reihenschaltung der Torsionsfederkennwerte der Vorder- und 
Hinterreifen sowie der Vorder- und Hinterachsen ermittelt werden. Die torsionselastischen Wel-
lenkupplungen des Prüfstands werden so dimensioniert, dass sie der resultierenden Torsionsfeder-





Anhang D: Beurteilung des dynamischen Prüfstandverhaltens 
Zur Beurteilung des dynamischen Prüfstandverhaltens durch den Einbau der torsionselastischen 
Wellenkupplungen werden Lastschaltungen mit einem HEXASHIFT Seriengetriebe auf dem Prüf-
stand und in einem Traktor bei verschiedenen Lastbedingungen durchgeführt. Das HEXASHIFT 
Getriebe verfügt über sechs Lastschaltgänge (1-6) im Planetengetriebeteil und vier synchronisierte 
Fahrbereiche (A-D). Die Getriebestruktur ist bis auf die in Kapitel 5.2.1 angesprochenen Modifi-
kationen identisch mit dem Prüfgetriebe aus Bild 5-1. Der Lastschaltvorgang erfolgt wie beim 
Prüfgetriebe über Schaltventile zur Betätigung der mechanisch gekoppelten Kupplungs-Brems-
Einheiten. Damit der Gangwechsel komfortabel erfolgt, wird die betätigte Fahrrichtungskupplung 
vor der Lastschaltung in den Schlupfzustand gebracht. Der hydraulische Anpressdruck der Kupp-
lung wird dazu soweit reduziert, bis eine Differenzdrehzahl entsteht. Infolge des Ansprechzeitver-
zugs reduziert sich der Druck zu weit, sodass eine nachgeschaltete Druckerhöhung kommandiert 
wird, um den erfolgten Druckeinbruch zu kompensieren. Die schlupfende Kupplung filtert auftre-
tende Drehmomentstöße während der nicht modulierten Lastschaltung im Planetengetriebeteil und 
übernimmt die Synchronisationsphase der Lastschaltung. Während dieser Phase wird der Anpress-
druck der Kupplung linear erhöht. 
Die messtechnisch erfassten Signale während der Versuche sind vergleichbar zu den Signalen aus 
den Versuchen mit dem umgebauten Prüfgetriebe, allerdings verfügt das Seriengetriebe über we-
niger interne Drehzahlsensoren. Insgesamt werden die getriebeinternen Drehzahlsignale und die 
elektrischen Ventilströme wie beim Prüfgetriebe vom Getriebesteuergerät ausgelesen. Die Motor-
informationen können aus dem Dieselmotorsteuergerät aufgezeichnet werden. Die Hydraulikdrü-
cke der Lastschaltelemente werden im Traktor und auf dem Prüfstand wie beim umgebauten Prüf-
getriebe direkt hinter dem Ventilblock erfasst. 
Unterschiede ergeben sich bei der Messung der Drehzahlen und Drehmomente am Getriebeein-
gang und am Getriebeausgang. Im Traktor gibt es keinen zusätzlichen Sensor am Getriebeeingang. 
Folglich müssen das Motordrehzahlsignal äquivalent für das Getriebeeingangsdrehzahlsignal und 
das prozentuale Motorlastsignal äquivalent für das Getriebeeingangsdrehmoment verwendet wer-
den. Für den Vergleich zwischen Traktor und Prüfstand werden auf dem Prüfstand die gleichen 
Signale zusätzlich zu den vorhandenen Drehzahl- und Drehmomentmessstellen aufgezeichnet. Zur 
Ermittlung des Getriebeausgangsdrehmoments und der Getriebeausgangsdrehzahl wird ein zusätz-
licher Drehmoment- und Drehzahlsensor in den Traktor integriert. Auf dem Prüfstand wird die 




Die Lastschaltungen werden bei vergleichbarer Getriebeübersetzung wie im umgebauten Prüfge-
triebe durchgeführt. Im HEXASHIFT Getriebe entspricht die Lastschaltung C3-C4 der ungefähren 
Übersetzung beim Vierfach-Swap im Prüfgetriebe. Die Lastbedingung zwischen Prüfstandversuch 
und Traktorversuch wird anhand des Getriebeausgangsdrehmoments eingestellt und anhand des 
berechneten Getriebeeingangsdrehmoments überprüft. Das Getriebeeingangsdrehmoment wird 
dazu aus dem prozentualen Motorauslastungssignal, bezogen auf ein motorspezifisches Referenz-
drehmoment, berechnet. Von diesem werden das Drehmoment zum Antrieb der Hydraulikpum-
pen, des Motorlüfters und weiterer Nebenverbraucher abgezogen, um das reale Getriebeeingangs-
drehmoment zu erhalten. Die variable Motorlüfterdrehzahlregelung ist im Traktor und auf dem 
Prüfstand ausgeschaltet, sodass die Lüfterdrehzahl konstant proportional zur Motordrehzahl ist 
und vergleichbare Bedingungen vorliegen. Die Versuche werden auf einer asphaltierten Straße mit 
eingeschaltetem Allradantrieb durchgeführt und das Lastdrehmoment durch einen per Kugelkopf-
kupplung angekoppelten Bremsanhänger eingestellt (Bild D - 1). Die Gesamtmasse von Traktor 
und Bremsanhänger beträgt 25 t. 
In Bild D - 2 sind die Ergebnisse für eine Schaltung bei einer Motorsolldrehzahl von 1600 1/min 
und einem Getriebeausgangsdrehmoment von ca. 800 Nm dargestellt. Das obere Diagramm zeigt 
die Drehzahlen des Motors und des Getriebeausgangs. Im zweiten Diagramm sind die Motoraus-
lastung in Prozent und das Getriebeausgangsdrehmoment aufgetragen. Die mittleren beiden Dia-
gramme zeigen den kommandierten Ventilstrom und den zugehörigen Hydraulikdruck der Vor-
wärtskupplung  und der Bremsen ,  und . Im unteren Diagramm ist der Verlauf der 
 
Bild D - 1: Messtraktor AXION 840 HEXASHIFT zur Schaltdynamikmessung auf der Straße 





inversen Getriebeübersetzung  zwischen Getriebeeingang und Ausgang des Reversier-
moduls aufgetragen. Die inverse Getriebeübersetzung wird aus Drehzahlsensorsignalen berechnet.  
Entsprechend des beschriebenen Schaltablaufs wird der Hydraulikdruck der Vorwärtskupplung 
 zu Beginn der Lastschaltung reduziert (Bild D - 2, (1)), bis eine Differenzdrehzahl in der Kupp-
lung  detektiert wird. Anstelle der Differenzdrehzahl wird das Signal der inversen Übersetzung 
 zwischen Getriebeeingang und Ausgang des Reversiermoduls ausgewertet. Eine Verrin-
gerung oder Erhöhung dieses Signals deutet auf eine rutschende Kupplung  hin, solange noch 
 
Bild D - 2: Vergleich der Triebstrangdynamik zwischen einer Lastschaltung auf dem Prüfstand 










Schaltung: C3-C4; Fahrzeugm.: 25t
Abweichungen des Messtraktors:
1 Druckreduktion zur Schleifpunkterkennung
2 Schleifpunkterkennung am Übersetzungsverlauf
3 Druckerhöhung nach Schleifpunkterkennung
5 Höheres Getriebeausgangsdrehmoment
6 Schnellere Übersetzungsänderung
4 Ähnliches Druckniveau der Fahrkupplung
7 Früheres Erreichen des Synchronpunktes




keine Schaltungen im vorderen Planetengetriebeteil ausgeführt sind. Gemäß der Überlegung in 
Anhang C ist bei der Differenzdrehzahlerkennung der Zeitverzug zwischen Druckreduktion und 
Auftreten der Differenzdrehzahl entscheidend für das resultierende Druck- und Drehmoment- 
niveau der Vorwärtskupplung. Anhand des Signalverlaufs der berechneten, inversen Getriebeüber-
setzung  ist erkennbar, dass die Differenzdrehzahl zu Beginn des Schlupfzustands auf 
dem Prüfstand und im Traktor mit vergleichbarem Verzug erkannt wird (Bild D - 2, (2)), weil das 
Signal in beiden Versuchen mit ähnlicher Frequenz und Amplitude schwingt. Nach Erkennen der 
Differenzdrehzahl wird die Druckreduktion gestoppt und eine kleine Druckerhöhung komman-
diert, um den Drehmomenteinbruch während der Differenzdrehzahlerkennung zu kompensieren 
(Bild D - 2, (3)). Die Unterschiede im resultierenden Druckniveau der Vorwärtskupplung zwischen 
Traktor und Prüfstand sind gering (Bild D - 2, (4)). Das Getriebeausgangsdrehmoment liegt im 
Traktor nach der Differenzdrehzahlerkennung aber ca. 100 Nm höher als das Drehmoment auf 
dem Prüfstand (Bild D - 2, (5)). Dies führt zu schnellerer Synchronisation der Kupplung  wäh-
rend der Schaltung im Traktor, was am steileren Verlauf der inversen Getriebeübersetzung 
 (Bild D - 2, (6)) und am früheren Synchronpunkt zu erkennen ist (Bild D - 2, (7)). Die 
Unterschiede bewegen sich allerdings im Rahmen der Streuung zwischen verschiedenen Schal-
tungen. Denn berücksichtigt man, dass 100 Nm Getriebeausgangsdrehmoment im Fahrbereich C 
theoretisch ca. 60 Nm Drehmomentunterschied der Kupplung  entsprechen und diese eine the-
oretische Drehmomentsteigung von 300 Nm/bar aufweist (Kapitel 6.4), so führen geringste 
Druckschwankungen zu den gemessenen Unterschieden. Die Dimensionierung der torsionselasti-
schen Wellenkupplungen wird daher als vergleichbar zur Torsionsfederkonstante der Traktorhin-
ter- und Traktorvorderachse inklusive Reifen angesehen.  
Im Synchronpunkt sind Unterschiede zwischen dem Verlauf des Getriebeausgangsdrehmoments 
im Traktor und auf dem Prüfstand zu erkennen. Im Traktor ist das Drehmomentmaximum im Syn-
chronpunkt weniger stark ausgeprägt und anschließend ein niederfrequentes Ausschwingen er-
sichtlich (Bild D - 2, (7)). Auf dem Prüfstand ist ein „spitzes“ Drehmomentmaximum mit anschlie-
ßendem „Nachschwinger“ erkennbar, bevor das Drehmoment ausschwingt (Bild D - 2, (8)). Diese 
Effekte sind aus simulationsgestützten Untersuchungen zum Einfluss der Torsionsfederkonstante 
des Triebstrangs und des Traktionskoeffizienten im Reifen-Boden-Kontakt auf den Lastschaltvor-
gang in Traktoren bekannt [87]. Demnach führt erhöhter Reifenschlupf zu geglätteten Drehmo-
mentverläufen im Synchronpunkt.  
Ein weiterer Unterschied zwischen Prüfstand und Traktor ist im stärker ausgelasteten Dieselmotor 
des Traktors zu erkennen (Bild D - 2, (9)). Im Traktor muss der Dieselmotor die Hydraulikpumpen 





zusätzlich antreiben. Die zusätzliche Belastung des Dieselmotors durch Nebenaggregate ist auf 
dem Prüfstand nicht notwendig, weil die Einflussfaktoren für Vierfach- Swaps bei relativ betrach-
tet gleicher Motorauslastung untersucht werden können. Die obigen Ergebnisse zeigen aber, dass 
die uneingeschränkte Übertragbarkeit der abgestimmten Schaltparameter auf den Traktor nicht 
gegeben ist. Hierfür sollte der Dieselmotor des Prüfstands durch die gleichen Nebenaggregate be-




Anhang E: Schnellste Hochschaltreihenfolge im Prüfgetriebe 
Das Prüfgetriebe ist ein Mehrfachgruppengetriebe mit vier Gruppen und ausgangsseitiger Haupt-
stufe. Bei Zug-Rückschaltungen müssen die vor der Hauptstufe angeordneten Nebenstufen in der 
schnellsten Reihenfolge hochgeschaltet werden, um den Getriebeausgangsdrehmomenteinbruch 
während der Schaltung kurz zu halten. In Kapitel 4.3.2 wird ein Vorgehen zur Ermittlung der 
schnellsten Hochschaltreihenfolge für die vorderen Nebenstufen vorgestellt. Unter Berücksichti-
gung dieser Vorgehensweise wird eine vereinfachte Triebstrangsimulation zur Ermittlung der 
schnellsten Beschleunigungszeit durchgeführt. Für die Simulation wird ein konstantes Antriebs-
drehmoment von 800 Nm und ein durch die lastführende Kupplung der Hauptstufe eingestelltes 
Lastdrehmoment  von 200 Nm angenommen. Die einzelnen Trägheitsmassen der sieben Teil-
wellen des Planetengetriebeteils werden auf Basis von CAD-Daten bestimmt. 
Insgesamt bietet das Prüfgetriebe sechs verschiedene Hochschaltreihenfolgen der vorderen Ne-
benstufen. In Bild E - 1 sind die Ergebnisse für die schnellste und die langsamste Schaltreihenfolge 
anhand der Motordrehzahl  und der Drehzahl  der Zwischenträgheitsmasse am Ausgang der 
dritten Gruppe dargestellt. Man erkennt einen theoretischen Zeitunterschied von 0,02 s. Die übri-
gen Schaltfolgen 2-3-1 sowie 2-1-3 liefern ähnliche Beschleunigungszeiten wie die schnellste 
Schaltreihenfolge und die Schaltfolgen 3-1-2 sowie 1-3-2 ähnliche Zeiten wie die langsamste 
Schaltreihenfolge. Zwischenzeiten treten nicht auf. 
 
 
Bild E - 1: Vorabermittlung der schnellsten Hochschaltreihenfolge der vorderen Nebenstufen für 
Zug-Rückschaltungen im Prüfgetriebe 
Me: 800 Nm   MII,4: 200 Nm   
Δt = 0,02 s
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